﻿i RABiNOViCi A ANGHEL sT NiBELEANU TOLERANtE sl AJUSTAJE Volumul ii u u D i T U R A TEHNiCA Lucrarea este o reeditare a editiei din 1971, imbunatatita substantial Sint prezentate notiunile generale despre tolerante si ajustaje, tolerantele si ajustajele asamblarilor cilindrice netede, rulmentilor, asamblarilor filetate, angrenajelor, asamblarilor cu pana si cu caneluri Sint analizate de asemenea problemele legate de precizia suprafetelor pieselor (macrogeometria, ondulatia, rugozitatea suprafetelor, precum si influenta formei si gradului de rugozitate asupra deformarii ajustajelor) Lucrarea cuprinde un capitol de "Lanturi de dimensiuni", in cadrul carora sint expuse metoda interschimbabilitatii totale si metoda interschimbabilitatii partiale Lucrarea se incheie cu un capitol referitor la metoda prescrierii tolerantelor pe baza teoriei probabilitatilor, problema de o deosebita actualitate Continutul lucrarii este in intregime pus in concordanta cu standardele in vigoare, care corespund cu sistemul iSO de tolerante si ajustaje Lucrarea se adreseaza muncitorilor, maistrilor si tehnicienilor din uzinele constructoare de masini, precum si elevilor din scolile profesionale si din liceele industriale Redactor: ing ViCTORiA POPESCU Tehnoredactor: VALERiU MORaRESCU Coperta: TEODOR BOGOi Bun de tipari 17 1V 1980 Coli de tipar: 8,5 C Z 621 753 Tiparul executat sub corn nr 521, la intreprinderea Poligrafica "Crisana", Oradea, str Moscovei, nr 5 6 TOLERANtELE ANGRENAJELOR Angrenajele sint folosite in constructia de masini pentru transmiterea miscarii de rotatie intre doi arbori, raportul dintre vitezele lor unghiulare fiind constant in functie de forma rotilor si asezarea relativa a arborilor, angrenajele se impart in cilindrice (cu axe paralele), conice (cu axe concurente), melcate si hiperbolice (cu axe incrucisate) Ca o varietate a angrenajelor poate fi considerata si transmisia cu cremaliera Dupa forma dintilor rotile dintate se impart in roti cu dinti drepti, inclinati, in V si curbi Varietatea de angrenaje care se fabrica in prezent se poate grupa in 3 grupe si anume: — de divizare; — de viteza si — de forta Angrenajele de divizare sint utilizate acolo unde se cere o precizie cinematica ridicata si anume o concordanta perfecta dintre unghiurile de rotatie ale arborelui conducator si a celui condus, ca de exemplu la aparatele de masurat, la angrenajele de divizare la masini unelte, la angrenajele masinilor de divizat etc in cele mai multe cazuri rotile la aceste angrenaje sint realizate cu module mici si dinti cu lungime mica, ele lucrind la sarcini si viteze mici in cazul transmisiilor reversibile este necesar sa se asigure un joc minim intre flancuri Angrenajele de viteza sint utilizate la reductoare de turbine, la turbine de aviatie si alte masini Ele lucreaza la viteze periferice mari, pina la 120 m s si mai mult si transmit puteri mari depasind chiar 40 000 kW Pentru aceste angrenaje este necesara o functionare lina, fara vibratii si fara zgomot, respectiv mentinerea constanta a raportului de transmitere Mai este necesar sa se asigure un contact intre flancurile 3 dintilor conjugati, precum si un anumit joc dintre flancuri Modulele sint in general mici iar lungimea dintilor (latimea rotilor) este mare Angrenajele de forta sint utilizate in cazul unor viteze periferice relativ mici, insa al unor puteri mari de transmitere de la un arbore la celalalt Rotile dintate folosite in astfel de cazuri sint executate cu un modul mare si cu o lungime mare a dintilor Ca exemplu pot servi reductoarele la laminoare, mecanismele de ridicat si transportat si altele in astfel de cazuri atentia de baza va fi indreptata asupra asigurarii unui bun contact in lungul flancului dintilor in conditiile reale de functionare, procesul de angrenare are anumite abateri fata de conditiile ideale Aceste abateri sint provocate atit de erorile de fabricatie ale rotilor dintate, cit si ale celorlalte elemente ale angrenajului: arbori, lagare etc precum si de erorile de montaj Precizia rotilor dintate reprezinta unul din factorii cei mai importanti pentru atingerea limitelor de viteza si de incarcare maxima la mecanisme, agregate si masini in continuare se vor analiza tolerantele rotilor dintate care formeaza angrenaje cilindrice, conice, melcate si a celor cu cremaliera Atit termenii, simbolurile si notatiile pentru erorile, abaterile si tolerantele rotilor dintate, cit si valorile tolerantelor sint stabilite prin urmatoarele standarde: STAS 6273-60 "Angrenaje cilindrice Tolerante" STAS 6460-61 "Angrenaje conice Tolerante" STAS 6461-61 "Angrenaje melcate Tolerante" si STAS 7395-66 "Angrenaje cu cremaliera Tolerante" Standardele stabilesc pentru fiecare din aceste angrenaje cite 12 clase de precizie notate cu cifrele 1 pina la 12 in ordinea descrescinda a preciziei Pentru fiecare tip de angrenaj se indica valori pentru acele clase de precizie care se pot executa cu tehnologia actuala Erorile elementelor rotilor dintate au o influenta complexa asupra comportarii acestora in angrenaj Standardele stabilesc "Criterii de precizie" pentru angrenaje, fiecare din aceste criterii de precizie fiind caracterizat prin diferite abateri ale elementelor 4 Fig 6 1 Erorile rotilor dintate si angrenajelor conice 4 xo de rotire o roti Fig 6 2 Erorile melcilor si angrenajelor melcate in tabelul 6 1 sint reproduse, dupa STAS 6273-60, definitiile abaterilor elementelor rotilor dintate si angrenajelor cilindrice Definitiile abaterilor rotilor dintate si angrenajelor conice, melcate si cu cremaliera sint similare cu cele pentru angrenajele cilindrice in fig 6 1—6 3 sint aratate principalele erori ale acestor tipuri de angrenaje Abaterile elementelor rotilor dintate care caracterizeaza criteriile de precizie au fost denumite "indici de precizie" Conform prevederilor standardelor, pe desenele rotilor dintate se indica numai clasa de precizie a criteriului respectiv, ceea ce defineste precizia rotii dintate Executantul, in functie de mijloacele de control de care dispune, va alege pentru fiecare criteriu, indicii de precizie pe care poate sa-i verifice a Fig 6 3 Erorile angrenajelor cu cremaliera 6 6 1 ANGRENAJE CiLiNDRiCE Pentru angrenajele cilindrice sint stabilite urmatoarele trei criterii: — criteriul de precizie cinematica a rotii; — criteriul de functionare lina in angrenaj — criteriul de contact intre dinti Criteriul de precizie cinematica stabileste pentru roata ce se verifica eroarea maxima totala a unghiului de rotire in limita unei rotatii complete a rotii, precum si erorile elementelor danturii care determina aceasta eroare totala Criteriul de precizie cinematica a rotii poate fi definit printr-unul din urmatorii indici de baza: a — Eroarea cinematica (Ecn) sau; b — Eroarea cumulata de pas (Ecp) sau printr-unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: c — Bataia radiala (br) si variatia lungimii peste dinti (VLn); d — Bataia radiala (br) si eroarea de rostogolire (Erg); e — Variatia distantei de masurat dintre axe (VAm) si variatia lungimii peste dinti (VLn); f — Variatia distantei de masurat dintre axe (VAm) si eroarea de rostogolire (Erg); g — Bataia radiala (br) — numai pentru roti din clasele de precizie 7, 8 si 9 cu diametre de divizare peste 2 000 mm si la clasele de precizie 10 si 11 la orice diametru de divizare Criteriul de functionare lina in agrenaj stabileste valorile componentelor erorii totale a unghiului de rotire, care se repeta de mai multe ori in timpul unei rotatii, precum si elementele danturii ale caror erori determina aceste componente ciclice El poate fi definit printr-unul din urmatorii indici de baza: a — Eroarea ciclica (Ecl) sau b — Variatia pasului (Vp) — (se socoteste indice de baza numai pentru roti dintate late cu dinti inclinati sau in V) sau printr-unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: c — Abaterea pasului de baza (Ap b) si eroarea formei profilului (Efp); 7 Definitiile abaterilor elementelor rotilor Termen Definitie Eroarea cinematica Eroarea maxima a unghiului de rotire a rotii dintate, in limitele unei rotatii complete, in ca- | zul angrenarii cu roata de masurare (etalon) pe un singur flanc, la distanta nominala dintre axe Eroarea cumulata de pas   Diferenta maxima dintre valorile efective ale unui numar oarecare de pasi si valoarea teoretica a aceluiasi numar de pasi а dinfate si angrenajelor cilindrice Tabelul 6 1 9 Definitie Termen Bataia radiala Diferenta maxima dintre distantele coardelor , constante ale dintilor (sau ale golurilor dintre dinti) la axa de rotire a rotii * " Variatia lungimii (cotei) peste dinti Diferenta dintre valoarea maxima si minima a lungimii (cotei) peste dinti la aceeasi roata 10 Tabelul 6 1 (continuare) 11 Termen Definitie Eroarea de rostogolire Partea componenta a erorii cinematice care rezulta din aceasta scazind: — la rotile cu dinti drepti, bataia radiala si abaterea pasului de baza; — la rotile cu dinti inclinati, bataia radiala Distanta nominala de masurat dintre axe Distanta dintre axele de rotire ale celor doua roti la angrenarea fara joc a rotii de masurare (etalon) cu roata ce se verifica, care are o deplasare suplimentara minima, x s mi" a profilului de referinta Variatia distantei de masurat dintre axe Diferenta dintre valoarea maxima si minima a distantei de masurat dintre axele rotii de masurare (etalon) si rotii care se verifica, la angrenarea fara joc dintre roti si la o rotire completa a rotii care se verifica, respectiv la rotirea ei cu un dinte Eroarea ciclica   X Componenta a erorii cinematice a rotii dintate, care se repeta periodic de mai multe ori la o rotatie completa a rotii 12 Tabelul 6 1 (continuare) 13 Termen Definitie Variatia pasului Diferenta dintre doi pasi oarecare, masurati pe arcul de cerc dintre doua flancuri omologe succesive Abaterea pasului de baza 4 ' • ii Diferenta dintre distantele, efectiva si nominala, dintre doua drepte paralele tangente la doua flancuri omologe succesive Eroarea formei profilului Distanta masurata pe normala dintre doua pro-file teoretice in evolventa a dintelui rotii, care contureaza profilul efectiv in limitele profilului utilizabil 14 Tabelul 6 1 (continuare) 15 Termen Definitie Pata de contact (suprafata de contact) Suprafata efectiva de contact a flancului dintelui pe care se afla urmele de contact cu flancurile dintilor rotii conjugate, la angrenarea in conditiile de functionare si la rotirea cu frinare usoara Abaterea pasilor axiali Diferenta dintre distanta efectiva si nominala, intre doua suprafete omologe ale dintilor, pe aceeasi generatoare a cilindrului, avind ca axa, axa de rotire a rotii si care trece aproximativ pe la jumatatea inaltimii dintilor Abaterea pentru care se prescriu valori limita1 se masoara pe normala la elicea efectiva a flancului Eroarea directiei dintelui Arcul de cerc dintre doua drepte (sau doua elice) ale directiei efective si nominale ale dinte-: lui, care se gasesc pe cilindrul care trece aproximativ pe la jumatatea inaltimii dintelui si care delimiteaza directia efectiva a dintelui pe intreaga lungime a acestuia 16 Tabelul 6 1 (continuare) — Tolerante sl ajustaje, voi ii 17 Termen Definitie Erorile de la paralelismul axelor Neparalelismul proiectiilor axelor de rotatie ale rotilor pe planul lor teoretic comun Neparalelismul proiectiilor axelor de rotatie ale rotilor pe un plan perpendicular pe planul teoretic Eroarea directiei liniei de, contact Distanta masurata pe normala dintre doua drepte paralele cu linia de contact nominala, situate intr-un plan tangent la cilindrul de baza si care delimiteaza linia de contact efectiva 18 Tabelul 6 1 (continuare) 2* 19 Termen Definitie Eroarea Distanta dintre doua drepte paralele, cele mai rectilinitatii apropiate intre ele, situate intr-un plan tangent liniei de la cilindrul de baza, care delimiteaza linia de contact contact efectiva Jocul dintre Jocul dintre dintii rotilor conjugate din angre- flancuri naj, care asigura a rotire libera a uneia dintre rotile dintate, cind cealalta este fixa Abaterea Diferenta dintre distantele dintre axele efectiva distantei dintre si nominala, in planul median al angrenajului axe Tabelul 61 (continuare) 21 Termen Definitie Pozitia Pozitia conventionala a profilului de referinta nominala fata de axa rotii, angrenarea facindu-se fara a profilului joc cu roata conjugata avind pozitia nominala de referinta a profilului de referinta si la distanta nominala dintre axe Deplasarea Deplasarea negativa a profilului de referinta din suplimentara pozitia nominala a profilului Prin aceasta se micsoreaza grosimea dintelui si (pentru asigurarea jocului) se realizeaza jocul dintre flancuri d — Variatia distantei de masurat dintre axe la rotirea rotii cu un dinte (VAmj); e — Abaterea pasului de baza (Apb) si variatia pasului (Vp); f — Variatia pasului (Vp) numai pentru roti din clasele de precizie 10 si 11 Se vor arata in continuare unele efecte pe care erorile aratate le au asupra angrenajelor in cazul angrenajelor de incarcare si de viteza mare, ca de exemplu la reductoarele pentru turbine, erorile ciclice provoaca intreruperea contactului la dintii conjugati si dau nastere la impulsuri repetate care provoaca oscilatii torsionate la elementele transmisiei, oscilatii transversale la arbori si vibratii la intregul agregat Aceste fenomene dinamice datorate erorilor ciclice sint insotite de un zgomot puternic Fenomenele dinamice provocate de erorile ciclice pot deveni si cauza unei avarii la masina Abaterea pasului de baza contribuie la dereglarea functionarii line a rotilor cu dinti drepti si a rotilor cu dinti ingusti si inclinati in cazul cind pasul de baza nu are abateri, schimbarea conjugarii se va produce in mod lin prin faptul ca 22 Tabelul 6 1 (continuare) Simbol Schita xS in momentul iesirii din angrenare a unei perechi de dinti, a doua pereche de dinti realizeaza intre timp contactul respectiv Datorita abaterilor pasului de baza se poate sa se afle in angrenare o singura pereche de dinti, din care cauza schimbarea conjugarii va fi insotita de batai si de un zgomot exagerat Abaterea pasului de baza la rotile cu dinti lati si inclinati si la acelea cu dinti in V nu influenteaza functionarea lor lina, insa micsoreaza inaltimea contactului dintilor rotilor conjugate Se mentioneaza ca deplasarea profilului amelioreaza sensibil functionarea lina a angrenajului (intrarea si iesirea in cursul angrenarii dintilor facindu-se mai lin) Prezenta deplasarilor contribuie de asemenea la formarea unei pene de ulei intre dinti in cursul angrenarii, ceea ce, impreuna cu deformarea elastica a dintilor, micsoreaza acceleratia relativa a dintilor, incarcarile lor dinamice si zgomotul angrenajului Criteriul de contact al dintilor stabileste precizia flancurilor dintilor prin raportul minim in procente dintre dimensiu- 23 nile petei de contact si dimensiunile suprafetei utilizate a flancurilor, precum si elementele danturii si angrenajului ale caror erori determina forma si marimea petei de contact El poate fi definit prin indicele de baza "patade contact" (Pc) sau printr-unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: a Abaterea pasilor axiali (Apa) si eroarea directiei liniei de contact (Ele) — pentru roti late cu dinti inclinati sau in V Un contact neuniform la dinti conjugati provoaca concentrarea eforturilor pe o suprafata mica a dintilor si distribuirea neuniforma a ungerii avind ca rezultat uzura neuniforma a dintilor Este de notat ca pata de contact la o transmisie montata, caracterizeaza concomitent nu numai precizia fiecarei roti conjugate in parte ci si precizia montajului in totalitatea lui b Eroarea directiei dintelui (Ed) — pentru roti cu dinti drepti si pentru roti inguste cu dinti inclinati Pentru asigurarea unei bune angrenari se prescrie de asemenea jocul dintre flancurile dintilor indicii de precizie care asigura jocul minim dintre flancuri sint: a) deplasarea suplimentara a profilului (rrs) sau b) abaterea limita a distantei de masurat dintre axe (A Am) Se admite combinarea criteriilor de precizie cinematica, de functionare lina si de contact a dintilor avind indicii din clase de precizie diferite Aceasta se explica prin faptul ca erorile diferitilor indici influenteaza precizia rotilor cu dinti drepti si a celor cu dinti inclinati in diferite feluri Astfel de exemplu, abaterile limita ale pasului de baza Apb influenteaza functionarea lina la rotile cu dinti drepti si nu influenteaza functionarea rotilor cu dinti inclinati, asupra functionarii line a acestora influentind ondulatia liniei elicoidale a " dintelui intre diferiti indici de precizie existind o corelatie bine determinata, s-a stabilit ca, pentru criteriul de functionare lina, indicii nu vor putea fi mai precisi decit cu doua clase si mai putin precisi decit cu o clasa, fata de clasa criteriului de precizie cinematica 24 indicii pentru criteriul de contact dintre dinti nu pot ii decit cu o clasa mai putin precisi decit clasa pentru criteriul de functionare lina in angrenaj Felul de intocmire a sistemului de tolerante pentru roti dintate cilindrice este aratat in schema din fig 6 4 Alegerea clasei de precizie pentru executarea rotilor si montarea angrenajelor se face pe baza necesitatilor de exploatare si a cerintelor tehnice Se tine seama de viteza de rotatie, TOLERANtELE ANGRENAJELOR CiLiNDRiCE | CLASELE de PRECiZiE  felul CONJUGaRii | CRiTERiUL | preciziei cinematice a rota functionari Hne con fadului dintilor Jocul dintre flancuri | iNDiCi PENTRU CONTROLUL COMPLEX Si DiFERENtiAL  | dinti inclinati souinV dinti drepti si roti inguste cu dinti inclinati dinii inclinati sau in   ai nti dreptisi roiiinguste cu dinti inclinati roii dintate bn + Vin br * Erg VAm +   n VAm+Erq bri Ap^EFp VAmf App t Vp Vp’> Apa fE!c i ы Apa+EnlctAfy Xs Sau AAm Angrenaje Ex si Ey Angrenaje AA Observa!ie: indici incadrati suni indici de bazapenfru cri ieri и  respectiv 1) numai peniru clasele de precizie 7,8si 9   io diameire de dir zare peste ZOOOmm si a clasele de precizie tOsill-laorice diametru de divizare 2) numai pentru clasele de precizie iOsi 1 Fig 6 4 Tolerantele angrenajelor cilindrice de puterea transmisa, de cererile impuse fata de precizia cinematica, fata de functionarea lina, de functionarea fara zgomot, de lipsa de vibratii etc 25 in tabelul 6 2 sint date indicatii cu privire la alegerea clasei de precizie pentru angrenaje dintate La alegerea clasei de precizie se mai tine seama si de experienta in exploatare pentru angrenajele analoge Tabelul 6 2 indicatii cu privire ia alegerea claselor de precizie pentru diferite angrenaje dintate Domenii de utilizare Clasa de precizie •Roti pentru aparate de masurat 3- 5 Masini-unelte pentru metal 3- 8 Reductoare de turbine si turbomasini 3- 6 Reductoare de uz general 6- 9 Masini auto 5- 8 Autocamioane 7- 9 Tractoare 8-10 Material rulant pentru calatori 5- 7 Material rulant pentru marfa 6- 8 Laminoare 6-10 Mecanisme pentru instalatii de ridicat si macarale de mine 7-10 Masini agricole 8-11 imperecherea rotilor dintate in angrenaje Valorile pentru jocul minim dintre flancuri se stabilesc independent de clasa de precizie a rotilor dintate si a angrenajelor Se considera joc minim normal (ajustaj liber), notat cu JC, jocul care asigura compensarea micsorarii jocului dintre flancuri la o diferenta de temperatura de 25°C, dintre carcasa reductorului si angrenaj, coeficientii lor de dilatare fiind egali Se admite alegerea si a altor jocuri minime dintre flancuri in afara de jocul normal JC in acest caz se recomanda urmatoarele jocuri dintre flancuri: — joc minim nul (ajustaj alunecator) JE; joc minim micsorat (ajustaj semiliber) JD; joc minim marit (ajustaj larg) JA (fig 6 5 ) Notarea preciziei angrenajelor dintate Notarea preciziei ' rotilor si angrenajelor dintate contine clasa de precizie si 26 Fig 6 5 Schema pozitiei cim-purilor de toleranta pentru jocul dintre flancuri felul jocului dintre flancuri De exemplu, un angrenaj cilindric dupa clasa de precizie 6, avind un joc intre flancuri JC se noteaza astfel: 6-JC STAS 6723-60 Pentru angrenajele al caror joc dintre flancuri nu corespunde indicilor prevazuti mai inainte, in notatie nu se scrie simbolul jocului dintre flancuri Precizia rotilor dintate si angrenajelor in cazul combinarii criteriilor de precizie ale diferitelor clase se noteaza cu trei cifre si un simbol Prima cifra reprezinta clasa de precizie cinematica, a doua cifra— clasa de precizie pentru functio narea lina, a treia cifra'— clasa de precizie pentru contactul dintre dinti iar simbolul reprezinta jocul dintre flancuri al angrenajului De exemplu un angrenaj a carui clasa de precizie cinematica este 7, de functionare lina 8, de contact dintre dinti, 7 si jocul dintre flancuri JD se noteaza astfel: 7-8-7 JD STAS 6273-60 in cazul in care se aleg alte jocuri dintre flancuri decit cele recomandate mai inainte, simbolul jocului nu se scrie in notare Alegerea complexelor criteriilor de precizie ale rotilor dintate, care urmeaza a fi controlate in mod obligatoriu, se face de catre uzina constructoare, tinind seama de destinatia si de conditiile de executie ale rotilor 6 2 ANGRENAJE CONiCE Pentru angrenajele conice sint stabilite aceleasi trei criterii de precizie ca si pentru angrenajele cilindrice Criteriul de precizie cinematica a rotii poate fi definit printr-unul din indicii de baza: a Eroarea cinematica (Ecn) sau b Eroarea cumulata de pas (Ecp) sau printr-unul din urmatoarele complexe de indici de precizie 27 c Bataia radiala (br) si eroarea de rostogolire (Erg) d Variatia jocului de masurat dintre flancuri (V m) si eroarea de rostogolire (Erg) e Variatia unghiului de masurat dintre axe (V8m) si eroarea de rostogolire (Erg) — complex admis numai pentru roti cu dinti drepti f Bataia radiala (br) numai pentru roti din clasele de precizie 9, 10 si 11 Criteriul de functionare lina in angrenaj poate fi definit printr-unul din urmatorii indici de precizie: a Eroarea ciclica (Ecl) b Abaterea pasului (Ap) c Variatia pasului (Vp) Criteriul de contact al dintilor poate fi definit printr-unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: a Pata de contact (Pc), deplasarea virfului conului de divizare (Ac) si neintersectarea axelor (Ai) Acest complex se utilizeaza pentru angrenaje nereglabile b Pata de contact (Pc) si neintersectarea axelor (Ai) Acest complex se utilizeaza pentru angrenajele reglabile indicii de precizie care asigura jocul minim dintre flancuri, sint: a Subtierea dintelui (As) sau b Abaterea limita a unghiului de masurat dintre axe (A 8m) 6 3 ANGRENAJE MELCATE Pentru angrenajele melcate se stabilesc doua serii de criterii de precizie in functie de destinatia angrenajului Pentru angrenajele cinematice, caracterizate prin: modul axial peste 1 mm pina la 16 mm, diametrul de divizare al rotii melcate pina la 5 000 mm si pozitia relativa a rotii melcate si melcului reglabile, criteriile de precizie sint: — criteriul de precizie a melcului; — criteriul de precizie a rotii melcate; — criteriul de precizie a angrenajului melcat cinematic Pentru angrenajele de transmitere a puterii, caracterizate prin modul axial peste 1 mm pina la 30 mm, diametrul de divizare al rotii melcate pina la 2 000 mm, diametrul de 28 divizare al melcului pina la 400 mm pentru orice numar de inceputuri si pozitia relativa a rotii melcate si melcului nereglabila, criteriile de precizie sint: — criteriul de precizie a melcului; — criteriul de precizie a rotii melcate; — criteriul de precizie a montarii angrenajului melcat de transmitere a puterii (nereglabil) Criteriul de precizie a melcului este determinat de unul din urmatoarele complexe de indict de precizie: a Abaterea elicei melcului in limitele unei rotatii complete (Ae) si pe intreaga lungime a melcului (Ae ) b Abaterea pasului axial (Apa), eroarea cumulata a pasului axial (Ecpa), eroarea formei profilului melcului (Efp) si bataia radiala a spirei melcului (brm) Criteriul de precizie a rotii melcate din angrenajele cinematice (reglabile) este determinat de unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: — pentru clasele de precizie 3 si 4: a Eroarea cinematica de prelucrare (Ecnp), eroarea ciclica de prelucrare (Eclp), bataia radiala a danturii (br) si eroarea suprafetei generatoare a sculei (Esg) b Eroarea cumulata de pas (Ecp), eroarea ciclica de prelucrare (Eclp) si eroarea suprafetei generatoare a sculei (Es 0 — pentru clasele de precizie 5, 6, 7, 8 si 9: a Diferenta dintre doi pasi succesivi ai rotii (Aps) si eroarea cumulata de pas (Ecp) b Diferenta dintre doi pasi succesivi ai rotii (Aps) si balaia radiala (br) Criteriul de precizie a rotilor melcate din angrenajele pentru transmiterea puterii (nereglabile), din clasele 5, 6, 7, 8 si 9 este determinat de unul din urmatoarele complexe de indici de precizie: a Diferenta dintre doi pasi succesivi ai rotii (Aps), eroarea cumulata de pas (Ecp), abaterea distantei dintre axe la prelucrare (AAp) si deplasarea planului median al rotii de prelucrare (Aplp) b Diferenta dintre doi pasi succesivi ai rotii (Aps), bataia radiala (br), abaterea distantei dintre axe la prelu- 29 сгаге (А Ap) si deplasarea planului median al rotii la prelucrare (Aplp) Criteriul de precizie a angrenajului melcat cinematic determina: — valoarea erorii cinematice (eroarea totala a unghiului de rotire) la o rotatie completa a rotii melcate in angrenare cu melcul conjugat; — valoarea erorii ciclice, care determina functionarea lina a angrenajului; — suprafata de contact dintre flancurile dintilor rotii melcate si spirele melcului Criteriul de precizie a angrenajului melcat de transmitere a puterii determina: — precizia pozitiei relative a rotii melcate si a melcului, prin abaterile elementelor de montare a angrenajului; — suprafata de contact dintre flancurile dintilor rotii melcate si spirele melcului Pentru fiecare clasa de precizie a angrenajelor melcate se indica indicii pentru criteriul de precizie a melcului, pentru criteriul de precizie a rotii melcate si pentru criteriul de precizie a angrenajului (cinematic sau de transmitere a puterii) independent de clasa de precizie a angrenajului, se stabilesc si indicii de precizie pentru jocul dintre dintii rotii melcate si spirele melcului indicele de baza pentru joc este jocul normal garantat (ajustajul liber), al carui simbol este JC, care asigura compensarea micsorarii jocului la incalzirea angrenajului pina la 80°C si a carcasei angrenajului pina la 50°C avind coeficientul de dilatare liniara a materialului corpului 10,5 • iO-6, al surubului melc 11,5 -10"6 si al rotii melcate 17,5 -10 e Se admite sa se ia si alte valori pentru joc, diferite de apelea ale jocului normal JC si anume: — cu joc minim nul (ajustajul alunecator) JE; — cu joc minim micsorat (ajustajul semiliber) JD; — cu joc minim marit (ajustajul larg) JA Terminologia stabilita pentru tolerantele si abaterile angrenajelor melcate corespund in principiu cu terminologia stabilita pentru angrenajele dintate cilindrice, luindu-se insa in considerare specificul angrenajelor melcate 30 6 4 ANGRENAJE CU CREMALiERa •-^47-' • Pentru angrenajele cu cremaliera se stabilesc urmatoarele criterii de precizie: — criteriul de precizie cinematica a cremalierei si de functionare in angrenaj; — criteriul de contact dintre dinti Criteriul de precizie cinematica stabileste pentru cremali-era care se verifica, eroarea maxima totala admisa a deplasarii cremalierei in timpul rotirii rotii conjugate si componentele ciclice (care se repeta de mai multe ori in timpul deplasarii) ale acestei erori maxime totale, precum si elementele danturii si ale angrenajului care ie determina Criteriul de contact al dintilor stabileste precizia de executie a flancurilor dintilor prin raportul minim, in procente, dintre dimensiunile petei de contact si dimensiunile suprafetei utilizate a flancurilor, precum si elementele danturii si ale angrenajului, ale caror erori determina forma si marimea petei de contact independent de clasele de precizie a cremalierelor si a angrenajelor cu cremaliera, se stabileste jocul dintre flancuri, precum si elementele danturii si angrenajului care determina acest joc Jocul de baza dintre flancuri se considera jocul normal minim, care asigura compensarea micsorarii jocului dintre flancuri datorita incalzirii angrenajului la diferenta de temperatura de 25°C dintre carcasa si angrenaj, coeficientii de dilatare ai acestora fiind egali Acest joc este notat cu simbolul JC (ajustaj liber) Se admite alegerea altui joc intre flancuri, in locul jocului de baza JC in acest caz se recomanda sa se foloseasca unul din urmatoarele jocuri dintre flancuri: — joc minim nul (ajustaj alunecator) JE; —- joc minim micsorat (ajustaj semiliber) JD; — joc minim marit (ajustaj larg) JA Precizia de executie a cremalierelor este determinata de clasa de precizie si de felul jocului dintre flancuri Precizia de executie a angrenajelor cu cremaliera este determinata prin precizia de executie a cremalierei conform 31 celor aratate mai sus si prin precizia de executie a rotii dintate conjugate Clasele de precizie ale rotii dintate conjugate, pentru criteriul de precizie cinematica si pentru criteriul de contact dintre dinti, nu pot fi mai putin precise decit clasa de precizie a cremalierei din angrenaj; felul jocului dintre flancuri trebuie sa fie acelasi la roata dintata si la cremaliera angrenajului Terminologia stabilita pentru tolerantele si abaterile angrenajelor cu cremaliera corespund in principiu cu terminologia stabilita pentru angrenajele dintate cilindrice, luindu-se insa in considerare specificul angrenajelor cu cremaliera Fiecare criteriu de precizie este caracterizat prin indici de precizie Criteriile de precizie pot fi caracterizate printr-un indice de precizie si (sau) un complex de indici de precizie indicii de precizie si complexele de indici de precizie caracterizind acelasi criteriu de precizie sint echivalenti intre ei si se prescriu in functie de destinatia angrenajelor si de conditiile tehnologice ale fabricarii lor Criteriul de precizie cinematica si de functionare lina este caracterizat prin urmatoarele complexe de indici de precizie: — Ecp, Ap, Efp (pentru clasele de precizie 5, 6, 7); — Vx (pentru clasele de precizie 8, 9 si 10); se admite ca in functie de conditiile de lucru, tolerantele indicilor de precizie ai criteriului de precizie cinematica si de functionare lina sa se aleaga din clase de precizie diferite pentru flancul drept si pentru flancul sting Pentru criteriul de contact al dintilor se alege indicele de precizie: — Pc (pata de contact) sau complexul de indici de precizie; — Ed (pentru cremaliera) si Ax si Ay (pentru angrenaj), in cazul unor conditii speciale pentru forma, pozitia si determinarea petei de contact, indicii de precizie ai cremalierei care determina contactul dintilor in angrenaj, precum si indicii de precizie ai montarii (abaterile de la 32 paralelismul axei rotii) se stabilesc independent de datele din standard Se admite ca, in functie de conditiile de lucru, tolerantele indicilor de precizie ai criteriului de contact dintre dinti, in afara de Tx si Ту, sa se aleaga din clare de precizie diferite pentru flancul drept si pentru flancul sting indicii de precizie care asigura jocul minim dintre flancuri (STAS 7395-66) sint xs si AA (pentru angrenaje nereglabile) La verificarea cremalierei, in locul deplasarii suplimentare a profilului, se poate folosi indicei 4s in cazul folosirii ca baza pentru masurare a unei alte suprafete decit baza constructiva a cremalierei, erorile introduse prin aceasta trebuie compensate prin micsorarea tolerantei de executie 7 TOLERANtE si AJUSTAJE ALE ASAiViBLaRiLOR CU PANA si CU CANELURi Asamblarile cu pana si cu caneluri au rolul de a realiza o legatura intre diferite piese de masini, ca roti dintate, roti de transmisie, discuri si arbori Rolul principal al asamblarilor cu pana si cu caneluri este transmiterea momentelor de rasucire in multe cazuri, ele sint folosite la asigurarea unei centrari precise, iar in cazul unei miscari axiale relative intre piesele asamblate, ele asigura ghidajul precis al butucului pe arbore 7 1 TOLERANtE si AJUSTAJE ALE iMBiNaRiLOR CU PANa Penele sint imbinate de obicei cu arborii printr-un ajus-taj cu stringere, iar cu butucul printr-un ajustaj cu joc Stringerea este necesara la eliminarea miscarii relative in timpul exploatarii, iar jocul la compensarea nepreciziilor inevitabile prelucrarii canalelor si deplasarilor lor relative, l’entru a realiza ajusta jele dorite, prin standarde se stabi- 3 — Tolerante si ajustaje, voi ii 33 lese abaterile limita pentru dimensiunile de imbinare (fig 7 1) ale penelor paralele de uz general in tabelul 7 1 si fig 7 2, sint indicate cimpurile de toleranta cu care se pot obtine cele trei tipuri de imbinari intre arbore si butuc: 0 b C Fig 7 1 imbinari prin pene: a — schema imbinarii; b — canalul in butucu; c — canalul in arbore — ajustaj liber; — ajustaj normal; — ajustaj presat in standardul respectiv sint indicate si abaterile pentru: — inaltimea penei, h: h9 pentru sectiuni patrate si hll pentru sectiuni dreptunghiulare; — adincimea canalului in arbore, t si in butuc tr: se stabilesc abateri limita numai in plus intre 4-0,1 si -j-0,3 functie de inaltimea penei; Tabelul 7 1 imbinari prin pene Toleranta si ajnstaje Felul imbinarii Abaterile limita ale latimii b Pana Canalul din arbore Canaliul din butuc * Ajustaj liber H9 D10 Ajustaj normal h9 N9 J 9 Ajustaj presat P9 P9 34 — lungimea penei paralele, l: М2 — lungimea canalului in arbore pentru pene paralele, L: H12 Deoarece prin executarea canalelor de pana se slabeste rezistenta arborelui si a butucului (din cauza micsorarii sectiunii si nasterii unor tensiuni de concentrare), imbinarile cu pana nu pot transmite cupluri mari Din aceasta cauza, domeniul lor de utilizare este limitat Cimpul de tolerante pentru latimea penei ѴІУ   7Д Cimpul de tolerante pentru latimea canalului butucului pxxxweq Cimpul de tolerante pentru гѵsлѵЛ',і latimea canalului arborelui t Fig 7 2 Schema ajustajelor cu pene pentru o pana cu b=10 mm 3* 35 7 2 TOLERANtE si AJUSTAJE ALE iMBiNaRiLOR PRiN CANELURi Aceste imbinari constituie de fapt, legaturi cu mai multe pene, la care penele nu mai sint piese independente, ci fac parte din arbore (fig 7 3) a Fig 7 3 Formele canelurilor: a — dreptunghiulare; b — evolvente; c — triunghiulare 36 in functie de forma canelurilor, asamblarile canelate pot fi dreptunghiulare (fig 7 3, a), evolvente (fig 7 3, b) triunghiulare (fig 7 3, c) in fig 7 4 sint indicate diferite feluri de centrari ale arborilor canelati: — centrarea interioara, cind contactul de centrare are' loc pe diametrul interior d (fig 7 4, "); Fig 7 4 Centrarea arborilor canelati — centrarea exterioara, cind contactul de centrare are loc pe diametrul exterior D (fig 7 4, b); — centrarea laterala, cind contactul de centrare se face pe flancurile plinurilor (fig 7 4, c) Asamblarile canelate pot fi mobile, cind piesele asezate pe arbore au o deplasare axiala (de exemplu, rotile dintate in cutiile de viteze ale masinilor-unelte, la autovehicule etc ) sau fixe Aceste asamblari sint utilizate in multe domenii ale constructiilor de masini si mai ales in constructii de autovehicule, de motoare, de avioane si de masini-unelte Caneluri cu profil dreptunghiular Tolerantele si ajustajele asamblarilor canelate sint determinate de destinatia acestora si de modul de centrare ales Alegerea modului de centrare depinde de conditiile de exploatare si de tehnologia de prelucrare a pieselor canelate folosirea centrarii interioare este rationala in cazul in care butucul are o duritate mare, fiind in prealabil calit si nepu-lind fi finisat prin brosare; in cazul acesta, finisarea va fi realizata prin rectificare Atunci cind se utilizeaza centrarea interioara, arborele trebuie prevazut cu suprafata de sprijin a (fig 7 3, a) Acest fel de centrare, desi este costisitor, asigura o centrare foarte precisa 37 Folosirea centrarii exterioare este recomandata cind materialul butucului poate fi prelucrat prin brosare sau calibrare, iar arborele, prin frezare, aceste operatii fiind suficiente pentru a asigura dimensiunile finite ale plinurilor in cazul acesta, arborele se rectifica pe diametrul exterior Acest fel de centrare este simplu si economic Centrarea laterala este folosita in cazul transmiterii incarcarilor reversibile, cind conditiile de lucru cer jocuri minime intre flancurile plinurilor si ale golurilor Aceasta metoda de centrare este mai putin precisa, fiind utilizata mai rar Ajustajele asamblarilor canelate cu profil dreptunghiular sint intocmite pe baza sistemului alezaj unitar Ajustajele se realizeaza, de regula, pe suprafata de centrare, inclusiv flancurile golului butucului si flancurile plinului arborelui, adica pe d si b sau D si b sau numai pe b Abaterile dimensionale ale profilului butucului si arborelui se calculeaza de la valorile nominale d, D si b in cazul asamblarilor canelate, este necesar sa se tina seama nu numai de abaterile diametrelor si ale dimensiunilor plinurilor si golurilor arborelui si butucului, ci si de abaterile de la forma si de la pozitia lor relativa in fig 7 5 sint aratati trei butuci cu profil teoretic corect, asamblati cu arborii, dintre care: unul are o abatere a b o Fig 7 5 influenta abaterilor de forma si pozitie asupra asamblarii de divizare — de la pozitia unghiulara corecta a canelurii (fig 7 5, "), al doilea o necoincidenta intre axa de simetrie a plinurilor si axa suprafetei de centrare (fig 7 5, b), iar al treilea o neconcentricitate a arcelor circumferintei profilului 38 (fig 7 5, c) Este evident ca partea hasurata a butucilor nu vn permite asamblarea pieselor canelate Pentru ca asamblarea sa fie totusi realizata, este necesara i ie marirea golului butucului, fie micsorarea grosimii plinului arborelui, in primele doua cazuri, si marirea diametrului butucului sau micsorarea diametrului arborelui, in cazul al l redea Asamblarea mai poate fi realizata prin asigurarea de picuri garantate intre flancurile golurilor si ale plinurilor, precum si intre suprafetele cilindrice ale butucului si ale arborelui Cimpurile de toleranta ale elementelor geometrice ale arborilor si butucilor canelati se stabilesc functie de modul de centrare si reprezinta o selectie din cimpurile de toleranta din sistemul iSO (a se vedea cap 2) Astfel, pentru centrarea dupa diametrul interior — d — se pot adopta urmatoarele г impuri de toleranta: — pentru diametrul d al butucului: H7 sau H8; — pentru diametrul d al arborelui: g6, js6; n6; f7; h7, e8; — pentru latimea b la butuc: F8; D9; FiO; H8; — pentru latimea b la arbore: f7; h7; js7; k7; e8; f8; h8 si e9 in cazul centrarii laterale se pot adopta urmatoarele cimpuri de toleranta: — pentru latimea b la butuc: F8; D9; FiO; — pentru latimea b la arbore: js7; k7; e8; f8; d9 in cazul centrarii dupa diametrul exterior — D — se pot adopta urmatoarele cimpuri de toleranta: — pentru diametrul D al butucului: H7 sau H8; — pentru diametrul D al arborelui: g6; js6; n6; f7; h7; e8; — pentru latimea b la butuc: F8 sau D9; — pentru latimea b la arbore: f7; js7; e8; f8; h8; d9 Pentru dimensiunile pe care nu se realizeaza centrarea se prevad urmatoarele tolerante: — in cazul centrarii interioare — dupa diametrul d — se adopta toleranta Hll pentru diametrul bucsei D; — in cazul centrarii exterioare — dupa diametrul D — se adopta toleranta H12 pentru diametrul D al arborelui si all pentru diametrul D al butucului 39 Butuc Arbore jjm АО 20 40 + 60 80 100 20 0 H8 H7 Г 1 Fig 7 6 Schema cimpurilor de toleranta la centrarea interioara^ pentru intervalul 30—50 cm: a — pentru diametrul de centrare; b — pentru latimea canelurii l' ig 7 7 Schema cimpurilor de toleranta la centrarea exterioara pentru intervalul 30—50 mm: a — pentru diametrul de centrare; b — pentru latimea canelurii Schemele cimpurilor de toleranta ale asamblarilor canelate cu profil dreptunghiular sint indicate in fig 7 6, 7,7 si 7 8 jum 80 eo АО 20 Q 20 40 60 80 100 i i Butuc D9 F2° F8 ' Arbore ев d9 Fig 7 8 Schema cimpurilor de toleranta la centrarea laterala pentru intervalul 30—50 mm in tabelul 7 2, 7 3 si 7 4 sint prevazute ajustajele recomandate pentru cele trei cazuri de centrare: interioara, late- —8x36 X 40X7j 7 Exemple de notare pentru asamblarile de arbori si butuci canelati avind notarile de mai sus: d—8x36 — x40 X 7 — f7 f8 0 - 8 x 36 x 40 — x7 — g6 f7 6—8x36x40x7 — j 7 Se mentioneaza ca in exemplele date dimensiunile ce nu servesc pentru centrare nu sint tolerate in cazul asamblarilor canelate mobile, jocul dintre suprafetele de sprijin se va alege cu atit mai mare, cu cit lungimea deplasarilor axiale va fi mai mare si cu cit va creste numarul de deplasari in vederea asigurarii ungerii si compensarii greselilor de prelucrare a pieselor canelate conjugate Pentru a asigura autocentrarea butucului fata de arbore in cazul trans- 44 misiilor reversibile si de mare incarcare, se stabilesc jocuri garantate Astfel, de exemplu, la autovehicule se intilnesc adeseori asamblari canelate fixe avind la diametrul de centrare ajustaje de tipul liber si larg O centrare de mare precizie este realizata prin asigurarea unor jocuri minime pe diame-irele de centrare Atunci cind se cere de la asamblare o siguranta mare in exploatare, fara ca ea sa fie conditionata de o precizie mare de centrare, se pot asigura jocuri minime intre flancurile plicurilor si ale golurilor Un exemplu tip pentru o astfel de asamblare este articulatia cardanica la autovehicule, unde se foloseste o centrare laterala Pentru diametrele care nu sint folosite la centrare se prescrie un joc mai mare si de asa natura, incit sa se asigure asamblarea numai pe suprafetele de ajustaj La determinarea jocului respectiv se tine seama de tesiturile si rotunjirile plinurilor si golurilor, precum si de necoaxialitatea admisa la suprafetele diametrelor interioare si exterioare Asa cum s-a aratat, in afara abaterilor la dimensiunile d l) si b sint posibile abateri de forma si pozitie Pentru cane-iurile dreptunghiulare, abaterile limita privind forma si pozitia sint de 0,03 mm pe 100 mm lungime in cazul in care toleranta la latimea b este iT6-iT8 si 0,05 mm pentru cazul in care toleranta la latimea b este iT9 sau iT 10 Canelurile se verifica cu "calibru trece complex" care materializeaza contrapiesa cu care se va face asamblarea, la maximum de material Prin aceasta se realizeaza atit verificarea limitei la maximum de material a elementelor tolerate (D, d, b) cit si nedepasirea abaterilor de forma si pozitie Limita la minimum de material pentru cotele D, d, b se verifica cu calibre individuale, pentru fiecare din aceste dimensiuni Caneluri in evolventa STAS 7338-65 stabileste tolerantele si ajustajele pentru arborii si butucii cilindrici canelati cu ca-neluri in evolventa, ale caror dimensiuni sint prevazute in STAS 6858-63 Tolerantele si ajustajele asamblarilor cu caneluri in evolventa se stabilesc in functie de modul de centrare si anume: centrare pe flancuri CEF si centrare pe diametrul maxim (diametrul de fund al butucului) CED 45 Se stabilesc trei abateri limita pentru grosimea pe arc a dintelui arborilor canelati, respectiv pentru largimea pe arc a golului dintre dintii butucilor canelati: abaterea superioara, abaterea inferioara si abaterea complexa, pentru compensarea abaterilor de la forma si asezarea reciproca a plinurilor inclusiv toleranta excentricitatii suprafetei de centrare fata de caneluri, pe baza careia se determina dimensiunile califarului de control complex Arborele canelat se considera bun daca grosimea dintelui este cuprinsa intre valorile limita, iar calibrul inel complex trece Butucul canelat se considera bun, daca largimea golului dintre dinti este cuprinsa intre valorile limita, iar calibrul tampon complex trece Pozitia cimpurilor de toleranta se noteaza prin litere mari pentru butuc si litere mici pentru arbori Notatia cuprinde simbolul E respectiv e (in legatura cu evolventa) si simbolul amplasarii cimpului de toleranta fata + 160-> 1 iD - —4 — izu • 7 lUU' ЕЕ oO 60 -M 40 20- n r—n Б L n 5 H i e9 n 5 и     1 'У  ec t 5 rn л 5 ec 1 s 60 6 eo Ci 80 6 100 s 1ZU  -3 -160 i i timpul de loleron d lagrosimea dintelui sau  olargimea golului timpul de toleranta comp ex Fig 7 9 Ajustaje la asamblarile cu caneluri in evol-venta, pentru modulul m = l 1,5 mm de linia zero: E pentru butuc si g, c, e si a pentru arbore Sint prevazute clasele de precizie 4, 5, 6 si 7 pentru butuc si 4, 5 si 6 pentru arbore (fig 7 9) 46 Notarea unei imbinari cu caneluri in evolventa cuprinde simbolul CEF, sau CED al asamblarii, diametrul nominal, modulul si simbolurile cimpurilor de toleranta sub forma de fractie, la numarator inscriindu-se simbolul pentru butuc, iar la numitor simbolul pentru arbore Simbolurile cimpurilor de toleranta se trec in notare la asamblarile CEF si CED Exemplu de notare a unui arbore cu caneluri in evolventa, cu centrare pe flanc, avind diametrul nominal D=60 mm, modulul m=2 mm, cimpul de toleranta al grosimii dintelui ec4: Arbore CEF 60x2 ec4 Exemplu de notare a unui butuc cu caneluri in evolventa, cu centrare pe diametrul maxim, avind diametrul nominal 0=200 mm, modulul m=8 mm, cimpul de toleranta al diametrului de centrare JE2 si cimpul de toleranta al largimii golului dintre dinti EE5: Butuc CED 200 JE 2x8 EE5 Exemplu de notare a unei imbinari cu caneluri in evolventa cu centrare pe diametrul maxim, avind diametrul nominal D = 120 mm, modulul m=4 mm, ajustajul la diametrul de centrare - si ajustajul la flancul dintelui —— • jd3 ’ есб CED 120 — x4 2251 jd3 есб Se recomanda alegerea urmatoarelor ajustaje ale grosimii dintilor si largimii golurilor dintre dinti: a) la imbinari canelate in evolventa cu centrare pe flanc CEF: — la imbinari fixe: 1 ; ec4 , EE4 EE4 EE4 EE6 — la imbinari mobile: ; -; -; -; ee4 ee5 ec4 ea6 b) la imbinari canelate in evolventa cu centrarea pe i- 4 i • ren EE5 EE6 diametrul maxim CED: -; -; eco еаб Tolerantele diametrelor de virf si de fund ale arborilor si butucilor canelati in evolventa se aleg din sistemul de tolerante si ajustaje pentru suprafete cilindrice lise 47 La imbinarile canelate in evolventa cu centrare pe flanc CEF, se recomanda alegerea urmatoarelor tolerante: a) pentru diametrul de virf al arborelui de: je4 sau jc6; b) pentru diametrul de fund al arborelui d(: conform STAS 6858-63; c) pentru diametrul de virf al butucului De: JE4, JE5 sau JE6; d) pentru diametrul de fund al butucului conform STAS 6858-63 La imbinarile canelate in evolventa cu centrarea pe diametrul maxim CED, se recomanda alegerea urmatoarelor tolerante si ajustaje: a) pentru diametrul de centrare' D (diametrul de virf al arborelui de si diametrul de fund al butucului Вг); — la imbinari fixe: ——; td2 JE2 JE3 ta2 ’ td2 ’ ta2 JE2 — la imbinari mobile: je2  iE3 je2 JE2 JE2 ТЕЗ jd2 ’ jc2 ’ jc2 b) pentru diametrul de fund al arborelui dimensiune libera avind valoarea limita superioara d( conform STAS 6858-63; Fig 7 11 Butuc cu caneluri in evolventa Fig 7 10 Arbore cu caneluri in evolventa c) pentru diametrul de virf al butucului De: JE 4, JE 5 sau JE6 Notatiile utilizate pentru diametre sint cele din fig 7 10 si 7 11 48 8 PRECiZiA SUPRAFEtELOR PiESELOR in capitolele anterioare abaterile dimensiunilor au fost considerate in ipoteza ca forma pieselor este cea teoretica, iar netezimea suprafetelor este absoluta Aceasta ipoteza nu corespunde realitatii, deoarece forma si pozitia efectiva a diferitelor elemente ale pieselor difera de cea teoretica, iar suprafetele nu sint perfect netede, ci prezinta asperitati De aceea este necesar sa se studieze precizia suprafetei pieselor Neregularitatile de forma ale unei piese fata de forma leoretica pot prezenta un caracter izolat sau, din contra, pot fi periodice Totalitatea abaterilor de forma ale suprafetei sint denumite macrogeometria suprafetei, atunci cind ele sint izolate, sau ondulatia suprafetei, atunci cind ele sint periodice si au o marime mai mult sau mai putin constanta Neregulari-latile suprafetei care determina gradul de netezime a suprafetei se numesc microneregularitati si constituie, in totalitatea lor, rugozitatea suprafetei 8 1 MACROGEOMETRiA SUPRAFEtEi 8 1 1 ABATERi DE FORMa Cauzele abaterii suprafetei de la forma geometrica teoretica sint: neuniformitatea procesului de aschiere, variatia deformatiilor plastice ale materialului, ca urmare a conditiilor diferite de aschiere, vibratiile sistemului masina-unealta-piesa-scula, neuniformitatea avansului la prelucrare etc Abaterile de forma sint tratate in STAS 7384-66 "Abateri si tolerante de forma si de pozitie Terminologie" Pentru a defini aceste abateri se vor arata mai intii citeva din notiunile principale care intervin in aceste definitii Suprafata reala este suprafata care limiteaza corpul respectiv si il separa de mediul inconjurator Profil real este intersectia dintre o suprafata reala si un plan cu o orientare data sau intersectia dintre doua suprafete reale (fig 8 1) 4 — Tolerante si ajustaje, voi П Fig 8 1 Profil real 49 P on adiacent Suprafa o reo d (efect va) Fig 8 2 Plan adiacent Suprafata efectiva este suprafata obtinuta prin masurare, apropiata de suprafata reala Profil efectiv este profilul obtinut prin masurare, apropiat de profilul real Plan adiacent este planul tangent la suprafata reala (efectiva) si asezat astfel, incit distanta maxima dintre suprafata efectiva si planul adiacent sa aiba valoarea sa cea mai mica posibila (fig 8 2) Cilindru adiacent este cilindrul cu diametrul minim, circumscris suprafetei exterioare (piesei tip arbore — fig 8 3) reale (efective) sau cilindrul cu diametrul maxim, inscris in suprafata interioara (in piese tip alezaj — fig 8 4) reala (efectiva) Dreapta adiacenta este dreapta tangenta la profilul real (efectiv) si asezata astfel incit distanta maxima dintre profilul efectiv si dreapta adiacenta sa mica posibila (fig 8 5) aiba valoarea sa cea mai Fig 8 3 Cilindru adiacent al piesei tip Fig 8 4 Cilindru adiacent arbore al piesei tip alezaj Cilindru tangent reatd fe Cec h va) ad ac enf Cerc adiacent este cercul cu diametrul minim, circumscris sectiunii transversale a suprafetei exterioare (a piesei tip arbore, fig 8 6) reale (efective) sau cercul cu diametrul ma- 50 Dreapta adiacenta Dreapta tangenta (electiv) h, X -    Sarai e J referinfa 'X  adiacent Fig 8 31 Abaterea de la inclinare a unui plan fata de o dreapta sau de suprafata de rotatie s        P an adiacent > A  V—  потто  1        4; Fig 8 32 Abaterea de la inclinare dintre doua plane Abaterea de la coaxialitate este distanta maxima dintre axa suprafetei adiacente considerate si axa data ca baza de referinta, masurata in limitele lungimii de referinta (fig 8 33) Baza de referinta poate fi: — axa uneia dintre suprafetele adiacente de rotatie (fig 8 33); 60 — axa comuna a doua sau mai multe suprafete de rotatie; ca axa comuna a doua suprafete se considera — la controlul coaxialitatii cu mijloace de masurare universale — Fig 8 33 Abaterea de la coaxialitate, baza de referinta fiind axa uneia din suprafetele adiacente Fig 8 34 Abaterea de la coaxialitate, baza de referinta fiind axa comuna a doua suprafete de rotatie dreapta trecind prin centrele sectiunilor transversale medii (ia mijlocul lungimii) ale suprafetelor respective (fig 8 34) Abaterea de la concentricitate este distanta dintre centrul cercului adiacent al suprafetei considerate si baza de referinta Baza de referinta poate fi: — centrul unui cerc adiacent dat; — axa unei suprafete adiacente date; 61 — axa comuna a doua sau mai multe suprafete de rotatie (fig 8 35) e) Abaterea de la simetrie APs este distanta maxima dintre planele (axele) de simetrie ale elementelor conside- Fig 8 35 Abaterea Fig 8 36 Abaterea de ia simetrie, de la concentricitate rate, masurata in limitele lungimii de referinta sau intr-un plan dat (fig 8 36) f) Bataia radiata ABr este diferenta dintre distanta maxima si distanta minima de la suprafata efectiva la axa de rotatie, masurata in limitele lungimii de referinta (fig 8 37) Daca nu se specifica altfel, bataia radiala se determina in plane perpendiculare la axa de referinta Fig 8 37 Bataia radiala g) Bataia frontala ABf este diferenta dintre distanta maxima si distanta minima de la suprafata frontala reala si un plan perpendicular la axa de rotatie de referinta masu- 62  g d a^e ru  0 rata in limitele lungimii de referinta sau la un diametru dat (fig 8 38) h) Abaterea de la pozitia nominala APp este distanta maxima dintre dreapta adiacenta sau axa suprafetei adiacente de rotatie si pozitia nominala a acestora, masurata in limitele lungimii de referinta (fig 8 39), respectiv distanta maxima dintre planul adiacent sau planul de simetrie si pozitia nominala a acestora masurata in limitele suprafetei sau lungimii de referinta (fig 8 40) Valorile tolerantelor la forma data a suprafetei, la la paralelism, la perpendicularitate, la bataia radiala si la bataia frontala, sint prescrise in STAS 7391-75 Tolerantele Ахо t e rofa ip Fig 8 38 Bataia frontala, rectilinitate, la planitate, la circularitate, la cilindricitate, Fig 8 39 Abaterea de la pozitia nominala a unei drepte sau a unei axe 63 de forma si pozitie se prescriu in documentatia de baza in constructia de masini, daca limitarea acestor abateri este necesara pentru asigurarea calitatii produsului in utilizare Fig 8 40 Abaterea de la pozitia nominala a unui plan (functionare, interschimbabilitate, montaj etc ) Sint prevazute 12 clase de precizie si tolerantele se aleg dintre valorile cuprinse in tabelele respective, functie de clasa de precizie si de dimensiunea nominala la care se refera toleranta inscrierea pe desen a tolerantelor de forma si pozitie se face in conformitate cu regulile stabilite prin STAS 7385-66 8 2 PROFiLUL SUPRAFEtEi PiESEi Profilul suprafetei piesei prelucrate se obtine prin sectionarea piesei perpendicular pe directia de prelucrare in conformitate cu STAS 5730 1-75 — abaterile geometrice ale: suprafetelor sint clasificate conventional in abateri de ordinul 1 4 (fig 8 41) Ansamblul neregularitatilor care formeaza abaterile geometrice de ordinul 1 4 reprezinta profilul total P 8 2 1 ONDULAtiA SUPRAFEtEi Ondulatia suprafetei este definita ca ansamblul neregularitatilor periodice care formeaza abaterile geometrice de ordinul 2 si a caror pas este de citeva ori mai mare decit 64 adincimea lor Pasul ondulatiei — S — corespunde cu pasul neregularitatilor si este definit ca distanta dintre punctele cele mai de sus a doua proeminente consecutive ale profilu- Abateri de ordina! 1 Fig 8 41 Abaterile geometrice ale suprafetei lui efectiv inaltimea ondulatiei este caracterizata prin media aritmetica a cinci inaltimi maxime ale ondulatiei, determinata in limitele a cinci lungimi de baza (fig 8 42) Fig 8 42 Ondulatia suprafetei 5 — Tolerante si ajustaje, voi ii (8-1) 65 sirul valorilor recomandate de STAS 5730 1-75 pentru adincimea medie in 5 puncte pentru ondulalie Wz este dat in tabelul 8 1 Tabelul 8 1 sirul valorilor recomandate 0,1 0,2 0,4 0,8 1,6 i 3,2 6,3 12,5 25 | 50 100 | 200 Trebuie precizat ca valorile numerice ale parametrilor profilului se raporteaza la un plan perpendicular pe suprafata nominala, iar directia de masurare este directia care da valoarea maxima a abaterii geometrice masurate Ondulatia este provocata de existenta unui proces vibrator sesizabil in timpul aschierii Dupa unii autori se considera ca atunci cind w2 neregularitatile reprezinta ondulatii iar, cind ( ) (□) ^2> (fig- 8 49, a) jocul creste la inceput destul de repede (zona uzurii initiale), suprafata de contact creste, viteza 78 uzurii (care este maxima in originea axelor de coordonate), scade, iar curba marimii uzurii (fig 8 49, b) devine tot mai putin inclinata, pe masura ce durata de functionare creste Cu cit suprafata este mai neteda, cu atit creste valoarea raportului + " ] l" , unde L este lungimea de contact, si cu atit mai incet se produce uzura; jocul initial de montaj se modifica de asemenea mai incet iar durata de functionare pina la prima reparatie capitala este mai indelungata in cazul unor ajustaje cu stringere, stringerea teoretica este de d — D, iar stringerea efectiva poate fi exprimata prin urmatoarea relatie empirica: S e —d — Dmax) a-}  K2(H max) D] = =d — D — ^,2[(Hmax)a- -(Hmax)D] in care: d este diametrul arborelui; D — diametrul alezajului; (Hmax)a — inaltimea maxima a neregularitatilor ar- borelui; (Hmax)L — inaltimea maxima a neregularitatilor ale- zajului; K1 — un coeficient care tine seama de reducerea neregularitatilor dupa stringere si care, in cazul arborelui, are valoarea 0,6; K2 — un coeficient care tine seama de reducerea neregularitatilor dupa stringere si care, in cazul alezajului, are valoarea tot 0,6 Din aceasta relatie rezulta ca stringerea este influentata intr-o mare masura de rugozitatea suprafetelor in cazul frecarii uscate, rugozitatea suprafetei influenteaza coeficientul de frecare care creste cu rugozitatea 9 LANtURi DE DiMENSiUNi 9 1 NOtiUNi GENERALE Prin lant de dimensiuni se intelege un numar determinat de dimensiuni asezate intr-o anumita succesiune conditionata de considerente functionale si tehnologice, intr-un circuit 79 inchis si care fac legatura dintre suprafetele si axele de simetrie ale piesei sau pieselor pentru care se cere determinarea pozitiei relative Lantul de dimensiuni care caracterizeaza elementele unui singur reper, se numeste lant de dimensiuni de reper Lantul de dimensiuni care caracterizeaza elementele unui subansamblu, ansamblu sau grup de ansamble se numeste lant de dimensiuni de asamblare Dimensiunile componente ale unui lant de dimensiuni vor fi insemnate prin aceeasi litera din alfabet, insotita de un indice de ordine, care sa serveasca la diferentierea lor (de exemplu Alt Az, A3 etc ) Asamblarea pieselor in ansamblu si a ansamblelor in unitati mai complexe pina la masini genereaza lanturi de dimensiuni mai mult sau mai putin complexe, a caror ultima dimensiune este cunoscuta sub denumirea de dimensiune de inchidere Dimensiunea de inchidere influenteaza in mod nemijlocit precizia de lucru a ansamblelor independente si a constructiilor in ansamblu Ea se poate prezenta sub forma de jocuri, stringeri, de dimensiuni liniare sau unghiulare De aici rezulta ca jocurile sau stringerile in unele situatii pot fi considerate ca dimensiuni componente ale lantului de dimensiuni avind particularitatea ca in anumite conditii pot avea si valoarea zero Pentru scoaterea in evidenta a dimensiunii de inchidere, ea este notata cu Д, avind ca indice litera care indica apartenenta la lantul de dimensiuni corespunzator (Дл, Дй Дс etc ) in vederea analizei si efectuarii calculelor este util sa se prezinte lantul de dimensiuni sub forma unei scheme independente (fig 9 1) Din fig 9 1 se poate vedea rezolvarea problemei realizarii jocului dat Дл dintre doua piese asamblate: de exemplu intre arbore si roata dintata, fig 9 1, a, intre pana si locasul din arbore, fig 9 1, b, dintre butucul rotii dintate si butucul corpului, fig 9 1, c Exemplele din fig 9 1 reflecta situatii simple, lanturi de dimensiuni cu trei dimensiuni care nu implica un calcul laborios in situatii mai complexe ca de exemplu in cazul calculului geometric al masinilor, la determinarea si definitivarea proceselor lor tehnologice de fabricatie, este necesara 80 rezolvarea concomitenta a citorva probleme legate de realizarea preciziei prescrise; fiecare din aceste probleme este solutionata cu ajutorul unui lant de dimensiuni in consecinta, A C Fig 9 1 Exemple de lanturi de dimensiuni cu trei elemente in astfel de cazuri este necesara solutionarea simultana a citorva lanturi de dimensiuni legate intre ele Se disting trei feluri de legaturi ale lanturilor de dimensiuni si anume: in paralel, in serie si mixta Prin legatura in paralel se intelege o legatura la care citeva lanturi de dimensiuni au una sau mai multe dimensiuni componente comune, cum se vede din schema din fig 9 2 Fig 9 2 Scheme de lanturi de dimensiuni avind legaturi in paralel g — Tolerante si ajustaje, voi П 81 in toate schemele din aceasta figura, fiecare dintre dimensiunile componente comune sint notate concomitent cu un numar corespunzator Fig 9 3 Scheme de lanturi de dimensiuni avind legaturi in serie de litere diferite De exemplu, Л4 = В3; A5=B2 (fig 9 2, a) A3  = B5, A4 = Be (fig 9 2, b) Ai== ^B^Cy (fig 9 2, c) Caracteristica unei legaturi in paralel a lanturilor de dimensiuni este ca o eroare a unei dimensiuni componente comune are drept consecinta introducerea concomitenta a acestei erori in toate lanturile de dimensiuni legate intre ele Prin legatura in serie se intelege o legatura in care fiecare lant de dimensiuni are o suprafata comuna cu lantul de dimensiuni precedent in fig 9 3 sint aratate schema- tic doua exemple ale unor lanturi de dimensiuni legate in serie Prin legatura mixta se intelege o legatura in care au loc ambele feluri de legaturi analizate mai sus, adica atit legatura in paralel cit si cea in serie, de dimensiuni cu legatura mixta Citeva scheme de lanturi sint aratate in fig 9 4 Fig 9 4 Scheme de lanturi de dimensiuni avind legaturi mixte 82 Astfel, lanturile de dimensiuni A si В din fig 9 4, b si lanturile de dimensiuni В si C din fig 9 4, c au legaturi in paralel, iar lanturile de dimensiuni A si C din fig 9 4, b si A, B, D si E din fig 9 4, c au legaturi in serie Fig 9 5 Exemplu de lanturi de dimen- • siuni in paralel la un strung Alegerea felului de legatura de catre proiectant trebuie facuta astfel incit precizia necesara sa se obtina cu cheltuieli de productie minime Astfel, in fig 9 5 este exemplificat modul de intocmire a lantului de dimensiuni prin care sa se asigure paralelismul intre axa surubului conducator si axele ghidajelor unui strung paralel Pentru aceasta este necesar sa se foloseasca doua lanturi de dimensiuni in paralel in care dimensiunile componente comune sint Ax = Bx si A2 = B2 Un alt sistem de legaturi nu este posibil in fig 9 6 este exemplificat modul de cotare al distantelor intre axele alezajelor unei cutii de viteze, urmarindu-se asigurarea paralelismului acestor axe in acest caz s-a adoptat solutia lanturilor de dimensiuni cu legatura in serie Se observa ca desi erorile se cumuleaza de la trecerea de la o baza la alta, totusi ele nu afecteaza precizia tehnologica prin cumulare intrucit fiecare lant de dimensiuni este total independent de celelalte Fig 9 7 exemplifica cotarea unui arbore, lanturile de dimensiuni avind o legatura mixta Din cele expuse trebuie sa se traga concluzia ca in cazul unor constructii care contin lanturi de dimensiuni legate in paralel, trebuie sa se execute in primul rind elementele care constituie dimensiunile comune, asigurindu-se in acest fel 6* "3 independenta in realizarea preciziei la fiecare lant de dimensiuni ceea ce duce in mod practic la simplificarea si efectuarea mai economica a lucrului Din analiza exemplelor date se observa ca pentru construirea lantului de dimensiuni, se porneste de la o suprafata de referinta considerata baza de prelucrare si ca trebuie sa se ajunga la o alta suprafata care, fata de prima, se afla intr-o corelatie bine determinata Fig 9 7 Exemplu de lanturi de dimensiuni mixte, la un arbore 84 Proprietatea de baza a lantului de dimensiuni este ca el formeaza un circuit inchis Aceasta inseamna ca, pornind de la orice suprafata asezata la contactul a doua dimensiuni ale lantului, alese la intimplare si in orice sens al circuitului, intoarcerea la aceeasi suprafata se va face intotdeauna spre latura opusa Din schemele lanturilor de dimensiuni se vede ca valoarea nominala a dimensiunii de inchidere reprezinta suma algebrica a valorilor nominale a celorlalte dimensiuni componente ale aceluiasi lant de dimensiuni in consecinta se poate scrie ca: Ax=G4i+^2+ • • • +Am)—(Am+1+ +^"1+2+ • • • +^n—1) (9-1) unde: Дл este valoarea nominala a dimensiunii de inchidere a lantului de dimensiuni; Ai AB 1 sint valorile nominale ale celorlalte dimensiuni componente ale lantului de dimensiuni, n fiind numarul total al dimensiunilor componente ale lantului de dimensiuni, inclusiv dimensiunea de inchidere Egalitatea (9 1) reprezinta ecuatia de baza a lantului de dimensiuni, aceasta referindu-se la valorile nominale Din ecuatia (9 1) se vede ca valoarea nominala a dimensiunii de inchidere este determinata de diferenta a doua grupe de dimensiuni Prima grupa (A1T A2 A") se compune din dimensiunile care maresc valoarea dimensiunii de inchidere, iar grupa a doua (Am+1, Am+2       Are x) din dimensiunile care micsoreaza valoarea dimensiunii de inchidere Ramura lantului de dimensiuni de la care se incepe constructia se numeste de baza, iar a doua de inchidere Scopul calcularii tolerantelor lantului de dimensiuni este asigurarea concordantei dintre toleranta dimensiunii de inchidere obtinuta si cea impusa Solutionarea lanturilor de dimensiuni se poate face in doua feluri: 1 Pornind de la conditiile impuse pentru dimensiunea de inchidere se stabilesc valorile nominale si tolerantele dimensiunilor componente 85 2 Pornind de la valorile nominale si tolerantele dimensiunilor componente, se stabileste valoarea nominala si toleranta dimensiunii de inchidere Cea de a doua metoda poate fi folosita ca verificare a solutionarii primei metode Una din problemele de baza in tehnologia constructiei de masini este de a realiza cu cheltuieli si eforturi minime o toleranta optima a dimensiunii de inchidere in conditiile unor tolerante cit mai largi la celelalte dimensiuni Lanturile de dimensiuni trebuie alcatuite astfel incit sa fie asigurata inegalitatea: n — 1 Acceptindu-se ca se realizeaza efectiv conditiile reflectate prin egalitatile (9 3), marimea tolerantei 8ДЛ a dimensiunii de inchidere este data de diferenta dintre valoarea ei maxima si valoarea ei minima si anume: л a * max x min   л max л minx = -aj =(Ai —li ) + z л max ‘"*7 min- —7й  л max лтіпх -Н(Л‘2 —^2 ) l • g* • —Am ) i z 4 max л min 4 i   л шаж л min 4 zn ) t-i Numarul unitatilor de toleranta a ce rezulta din relatia (9 8) nu este de obicei exact acelasi cu un numar corespunzator unei clase de precizie 94 Din aceasta cauza se alege clasa de precizie al carui numar de unitati de toleranta este cel mai apropiat de valoarea calculata si se stabilesc tolerantele corespunzatoare in functie de valorile nominale ale dimensiunilor componente La definitivarea tolerantelor ele vor fi corectate in functie de cererile constructive, economice si functionale Pentru simplificarea operatiilor ce urmeaza a fi efectuate, s-a intocmit tabelul 9 1, unde pentru fiecare interval de dimensiuni este data valoarea mediei geometrice in mm, valoarea lui 0,45 y D si valoarea lui i respectiv egal cu 0,45 ^ D + 0,001D Tabelul 9 1 Valoarea unitatii de toleranta in functie de intervalul de dimensiuni intervalul de dimensiuni D — media geometrica mm 0,45 ^ 1J mm i= 0,45^1) + 0,001В ЦІП Peste Pina la 6 10 7,7460 0,89037 0,89811 10 18 13,4164 1,06928 1,08269 18 30 23,2379 1,28414 1,30737 30 50 38,730 1,52252 1,56125 50 80 63,246 1,79290 1,85614 80 120 97,980 2 07456 2,17254 120 150 134,164 2,30369 2,43780 150 180 164,317 2,46475 2,62906 180 250 212,132 2,68379 2,89592 250 315 280,640 2,94620 3,22684 315 400 354,965 3,18621 3,54117 400 500 447,214 3,44126 3,88847 in cazul problemei de mai sus, folosind relatia (9 8) se va obtine: 750 2,172 + 1,561 + 2x0,898 + 2,438 750 7,967 Я 94 Comparind valoarea obtinuta pentru "a" cu datele din tabelul 2 1 se va constata ca ea este cuprinsa intre valorile iT11 si iT10 tinind seama de posibilitatile tehnologice actuale se va alege precizia iT10 pentru majoritatea dimensiunilor, iar pentru dimensiunea At chiar precizia iT8 Din tabelele de tolerante din sistemul iSO se vor stabili urmatoarele tolerante pentru fiecare dimensiune componenta in parte: pentru Ajt 0,140 mm; A2: 0,100 mm, A3 si A6: 0,48 mm; At: 0,063 mm Se vor determina abaterile limite pentru fiecare dimensiune componenta in parte in asa fel incit ele sa fie numai pozitive la dimensiunile care contribuie la marirea dimensiunii de inchidere si numai negative la cele care contribuie la micsorarea dimensiunii de inchidere Astfel vor rezulta A1=101+S140 mm, A2=5O+J'10 mm, 43=4s=5-! 1u mm si A4=14O J"03 mm 95 Facind verificarea dupa relatiile (9 3) si (9 4) rezulta: = 101,14 + 50,10-2x4,952-139,943 = 1,393 mm Д " = 101+50-2x5-140 = 1 mm Constatam ca dimensiunile obtinute din calcul asigura precizia impusa dimensiunii de inchidere din exemplul ales Exempull 3 Pe fig 9 14 sint indicate doua cai de trasare a cotelor subansamblului (cotele trasate dupa prima metoda sint subliniate) La ambele metode tolerantele dimensiunilor de inchidere Д sint date si sint identice Pentru solutionarea problemei se va proceda in felul urmator: — se vor trasa lanturile de dimensiuni in ambele variante, fig 9 14, a si c; — se va determina numarul unitatilor de toleranta aj si a2 pentru fiecare caz, folosind relatia (9 8) si tabelul 9 1 450 450 = - = x 67 unitati 2x0,898+2x2,438 6,672 450 450 a? = = -" 35 unitati 4x1,561+2x2,438 12,916 Comparind rezultatele obtinute se constata ca "n corespunde cu aproximatie cu iT10, in timp ce a2 se plaseaza intre iT9 si iT8 De aici se deduce ca prima metoda este mai avantajoasa intrucit cu ea se poate obtine aceeasi precizie la dimensiunea de inchidere, dimensiunile componente fiind prelucrate cu o precizie mai mica Rezulta deci ca solutia lantului de dimensiuni in varianta 1 este mai economica, dimensiunile componente fiind: 0 0 , o 0058 si 133,5 0160- Metoda interschimbabilitatii totale este rational sa fie folosita din punct de vedere economic numai la lanturi de dimensiuni de precizie ridicata sau pentru lanturi de dimensiuni cu un numar mic de dimensiuni componente sau la lanturi cu dimensiuni in serie ca in fig 9 6 Pentru alte lanturi de dimensiuni tolerantele care ar rezulta ca necesare pentru dimensiunile componente ar fi prea strinse si realizarea lor ar prezenta dificultati tehnologice prea mari Pentru astfel de situatii se va utiliza metoda interschimbabilitatii partiale 96 Г Д=0,5 0 95 7 — Tolerante si ajustaje, voi ii 9 2 2 METODA iNTERSCHiMBABiLiTatii PARtiALE in cazul metodei interschimbabilitatii partiale, pentru unele din lanturile de dimensiuni ale pieselor care constituie subansamblul respectiv nu se respecta principiul interschimbabilitatii totale, tolerantele stabilite pentru dimensiunile componente ale acestor lanturi fiind astfel incit pot conduce la nerespectarea preciziei necesare la dimensiunea de inchidere in cadrul acestei metode, solutionarea lanturilor de dimensiuni se poate face prin mai multe cai: a — prin calcule bazate pe teoria probabilitatilor; b — prin sortare sau asamblare selectiva; c — prin reglare; d — prin ajustare Metoda bazata pe teoria probabilitatilor in cadrul acestei metode toate lanturile de dimensiuni ale reperelor, fara exceptie, se stabilesc pe baza principiului interschimbabilitatii partiale Pe baza concluziilor ce se desprind din teoria probabilitatilor sint create conditii ca situatiile in care toleranta verigii de inchidere nu se incadreaza sa fie minime Aceasta metoda este tratata pe larg in cap 10 Metoda bazata pe sortare sau asamblare selectiva Deficienta aplicarii metodei interschimbabilitatii totale in cazul unor- lanturi cu un numar mare de dimensiuni componente si care necesita o precizie ridicata a dimensiunii de inchidere o constituie faptul ca rezulta valori calculate ale tolerantei (84) greu de realizat in mod economic Fata de aceasta, prin metoda bazata pe sortare toleranta se mareste de un numar n de ori pina la o valoare care poate fi obtinuta economic, devenind 3pr nSAi Reperele prelucrate se sorteaza intr-un numar n de grupe avind toleranta fiecarei grupe egala cu si deci, prin asamblarea pieselor din aceleasi grupe, rezulta pentru dimensiunea de inchidere precizia necesara Aceasta solutie este folosita pentru lanturi cu numar mic de dimensiuni componente (3—4) in conditiile unei productii de masa sau de serie mare Pentru exemplificare se poate indica selectionarea bilelor si inelelor la rulmenti, selectionarea segmentilor si pistoanelor la motoarele de autovehicule si avioane, in lantul de dimen- 98 siuni bolt-alezajul pistonului-alezajul capului bielei la un motor cu ardere interna La asamblarea selectiva, dimensiunile efective ale pieselor executate se trec intr-un formular Pentru obtinerea valorilor prescrise la dimensiunea de inchidere, se determina abaterile admise la piesele conjugate si se realizeaza o asamblare selectiva Aceasta metoda are multe neajunsuri si ca atare este folosita la asamblarea unor subansamble putin complicate si de importanta mica, in cazul unor productii de serie mica Metoda bazata pe reglare in acest caz, precizia dimensiunii de inchidere se obtine prin modificarea intentionata a pozitiei unei dimensiuni componente in sensul dorit, formind astfel un compensator Restul de dimensiuni din lantul respectiv se realizeaza in cadrul tolerantelor care corespund conditiilor economice ale productiei Marimea de compensare Ac trebuie sa acopere diferenta dintre tolerantele largite ale dimensiunilor componente si toleranta dimensiunii de inchidere, adica: n-1 Ac^N'-N=^Ai-N (9 9) i = l unde: N' este zona dispersiunilor la dimensiunea de inchidere, obtinuta in cazul tolerantelor largite ale dimensiunilor componente; N — toleranta prescrisa la dimensiunea de inchidere; Af — tolerantele largite la dimensiunile componente respective Atunci cind se pune problema compensarii unor varia-tiuni dimensionale (sub influenta uzurii, temperaturii sau deformarii elastice) este necesar sa se mareasca marimea de compensare, care devine 4'=Ae-bA" [(9 10) unde Am este compensarea suplimentara Compensatoarele pot fi fixe sau mobile Compensatoarele fixe sint executate in forma de inele, placi, discuri sau alte piese intermediare ce difera intre ele in directia de compensare cu o valoare care sa asigure realizarea tolerantei 7* 99 Compensator Fig 9 15 Compensator pentru reglarea jocului la rulmentii cu role conice Fig 9 16 Compensator periodic impuse pentru dimensiunea de inchidere Fig 9 15 reprezinta un exemplu de compensator fix folosit in mod curent pentru reglarea jocului la rulmentii cu role conice Compensatoarele mobile se impart in compensatoare cu reglare periodica si compensatoare cu reglare automata si continua in primul caz, precizia dimensiunii de inchidere obtinuta initial, poate fi restabilita periodic in lantul de dimensiuni, prin reglarea compensatorului mobil cu ajutorul unui filet (ca in fig 9 16), al unei pene, al unei suprafete conice, al unui excentric etc in cazul al doilea, precizia initial obtinuta este mentinuta in mod continuu de exemplu printr-un^arc ca in fig 9 17 Exemplul 4 Fig 9 18 reprezinta un ansamblu dompus dintr-o roata dintata 1 ce se roteste impreuna cu arborele 7, care transmite la rindul lui miscarea unei roti de transmisie 5 Aceasta roata transmite miscarea de rotatie tobei 6 Arborele este sustinut de bucsele de alunecare ale lagarului 3 fiind prevazute lateral cu inelele distantiere 4 si 2 La capatul din dreapta arborele este prevazut cu un surub si o saiba Pentru acest ansamblu se cere sa se determine tolerantele la lungimea pieselor 2 — 7 in asa fel incit sa rezulte un joc Дл suficient pentru asigurarea in conditiuni bune a miscarii de rotatie a rotii dintate si a rotii de transmisie Marimea acestui joc este stabilita din motive constructive la Дл=0,1-т-0,3 mm Pentru solutionarea problemei se va proceda in felul urmator: Se va trasa' schema lantului de dimensiuni, fig 9 18, Valorile numerice ale dimensiunilor componente sint: A1=3, A2=42, A3=3, A4=18, A5=34, A6=100 Acest lant de dimensiuni poate fi socotit ca fiind compus dintr-un numar minim de dimensiuni componente intrucit fiecarei piese ii corespunde o singura dimensiune — Determinarea prealabila a conditiilor de stabilire a tolerantelor initial se va verifica daca in cazul de fata se poate realiza o interschimbabilitate totala, adica, daca aceasta metoda 101 Fig 9 17 Compensator continuu Compensator Fig 9 18 Lant de dimensiuni la un ansamblu fara compensator este economica in acest scop se va stabili clasa de precizie pentru lantul de dimensiuni calculind numarul de unitati de toleranta — a — asa cum s-a aratat in exemplele de calcul anterioare 200 200 ’ a -— -= 2x0,898 + 1,561+1,083 + 1,561 + 2,173 8,174 =24,4 unitati de toleranta Din tabelul 2 1 rezulta ca aceasta corespunde clasei de precizie iT8 respectiv iT7 Se poate considera ca pentru acest ansamblu precizia stabilita ca necesara este prea ridicata si deci nu este economic sa se utilizeze metoda interschimbabilitatii totale Se va analiza deci marimea tolerantelor in cazul interschimbabilitatii partiale — Calculul tolerantelor si marimii de compensare Socotind ca utilizarea preciziei iT10 este cea mai indicata pentru cazul de fata, se vor obtine urmatoarele valori ale tolerantelor dimensiunilor componente functie de valorile nominale: pentru Л1=Л3 = 3 mm iT10=0,04 mm; pentru A4 = 18 mm; iT10=0,07 mm; pentru A2=42 mm si A5 = 34 mm: iT10 = =0,10 mm, iar pentru A6 = 100 mm: iT10=0,14 mm Suma tolerantelor Sai=0,04+0,10+0,04+0,07+0,10-Ь +0,14=0,49 mm Compensarea minima Ac va fi egala cu Ас=Е8(-5д=0,49- —0,2=0,29 mm Aceasta compensare poate fi realizata sau pe cale constructiva (compensator cu filet, bucsa intermediara corespunzatoare) sau pe cale tehnologica (actio-nind asupra dimensiunii Ae) Se alege metoda constructiva bucse ce pot fi schimbate la alegere dupa necesitate, fig 9 19 Din motive constructive lungimea va fi stabilita la A" — =A7 = 10 mm, micsorind respectiv A6, la 90 mm 103 Se traseaza o noua schema pentru lantul de dimensiuni (fig 9 20) Compensatorul ales nefiind un compensator continuu, modificarile intervenite pe parcurs in lantul de лА=о,і^г A 3 ^=18 A,=42 A ^4 = 18 оот> Лз = 34 одо; Лв = 9О о і4‘, Ac = 10+0,029 Marimea compensatiei totale conform celor stabilite mai sus este Ac=0,35 mm Ca problema compensatorului cu bucse inlocuibile in timp sa fie lamurita cit mai bine mentionam ca la ansamblul 104 analizat marimea dimensiunii de inchidere creste cu durata exploatarii si in consecinta bucsele vor trebui sa compenseze aceasta crestere, lungimea lor trebuind sa fie tot mai mica in general dimensiunea de compensare poate fi realizata in vederea maririi sau micsorarii dimensiunii initial stabilite in cazul nostru dimensiunea Ac = 10 mm mareste dimensiunea Л6=90 mm pina la valoarea de 100 mm initial stabilita in astfel de cazuri abaterile marimii de compensare se determina dupa relatiile urmatoare: " ^s(mics) S ^i(niar)  i  ic 8SC este abaterea superioara a dimensiunii de compensare care mareste; S85(mics) — suma algebrica a abaterilor superioare ale dimensiunilor componente care micsoreaza dimensiunea de inchidere; SSi(TOdr) — suma algebrica a abaterilor inferioare ale dimensiunilor componente care maresc dimensiunea de inchidere; Utc — abaterea inferioara a dimensiunii de inchidere, adica — in exemplul dat: 8sc=0-(-0,169)4-0,10 = +0,27 mm este abaterea inferioara a dimensiunii de compensare, care mareste; SSi(micS) — suma algebrica a abaterilor inferioare ale dimensiunilor componente care micsoreaza dimensiunea de inchidere; ^^s(mar) — suma algebrica a abaterilor superioare ale dimensiunilor componente care maresc dimensiunea de inchidere; Usc — abaterea superioara a dimensiunii de inchidere, si sic = ^i(mic) s(mar) "4" Usc (9 13) deci Sic=(-0,35)-(0,029)+0,3= -0,079 mm 105 De unde 4-0,27-(-0,079) =0,349 mm care corespunde cu A c=0,35 mm Dimensiunile limita ale compensatorului vor fi: A^s —10,27 mm A^= 9,92 mm Numarul bucselor necesare pentru a compensa treptat variatia dimensiunilor in timpul exploatarii va fi: М=Л = 2^ Ь1=1,75471аЗ buc SA °-2 Cele trei bucse vor avea deci dimensiuni nominale care vor diferi prin valoarea 0,35 , -=0,175 mm 2 in consecinta bucsele vor avea dimensiunile: — prima bucsa: 10,274:0,029 mm — a doua bucsa: 10,0954:0,029 mm — a treia bucsa: 9,924:0,029 mm Astfel pe masura functionarii dispozitivului si uzurii partiale a subansamblelor, bucsele se vor schimba in mod treptat 9 2 3 ASAMBLARE PRiN AJUSTARE La asamblarea prin ajustare, precizia prescrisa pentru dimensiunea de inchidere se obtine prin prelucrarea suplimentara in timpul montajului a unui element component dinainte stabilit Elementul ales pentru prelucrare va avea un adaos numit compensator tehnologic Acest adaos trebuie astfel calculat incit pe de o parte sa fie suficient de mare pentru a permite compensarea tolerantelor marite ale dimensiunilor componente astfel incit sa se obtina precizia necesara a dimensiunii de inchidere, iar pe de alta parte sa nu fie prea mare facind o prelucrare exagerata Avantajul acestei asamblari consta in posibilitatea de a obtine o precizie mare a dimensiunii de inchidere, restul 106 dimensiunilor putind fi deci prelucrate in cadrul unor tolerante mai largi, acceptabile din punct de vedere economic Ca dezavantaje ale acestei metode se pot indica: — volumul prelucrarii adaosului poate fi stabilit abia dupa o asamblare provizorie a elementelor care concura la lantul de dimensiuni; — ajustajul scumpeste costul asamblarii; — durata montajului creste Aceasta metoda se utilizeaza la productia individuala si de serie mica Nu se recomanda atunci cind se pot utiliza alte feluri de compensari 9 3 EXEMPLE DE CALCUL A LANtURiLOR DE DiMENSiUNi 9 3 1 STABiLiREA LANtULUi DE DiMENSiUNi iN VEDEREA FiXaRir CORECTE A CAPACULUi [DE CORPULUUNUiSERTAR Se analizeaza ansamblul din fig 9 21 care reprezinta un sertar, la care plunjerul are o miscare liniara alternativa in corp De corp mai este insurubat un capac prin care sertarul este alimentat cu uleiul necesar unei bune functionari Problemele care trebuie rezolvate sint urmatoarele: 1 Asigurarea unei miscari line, fara intreruperi a plun-gerului in acest scop este necesar sa se asigure un joc optim Fig 9 21 Ansamblul unui sertar intre plunger si alezajul corpului Dimensiunea de inchidere Дл din fig 9 21 determina lantul de dimensiuni, respectiv Д ’" va fi stabilit astfel incit sa se realizeze functionarea in conditiile impuse si sa se asigure un strat minim de lubrifiant, iar A^"  va fi determinat in asa fel incit pe linga o functionare corespunzatoare sa nu rezulte un consum de lubrifiant peste cel normal intocmirea unor astfel de lanturi de dimensiuni a fost tratata in textele anterioare si nu prezinta nici o dificultate (fig 9 22) 2 Asigurarea coaxialitatii canalelor pentru alimentare cu ulei Uleiul necesar sertarului fiind alimentat prin intermediul unui canal din capac si a unui canal din corp este necesar ca aceste canale sa fie coaxiale Lantul de dimensiuni din fig 9 22 este notat prin C Abaterile limita ale dimensiunii de inchidere Ac se stabilesc tinindu-se seama ca necoaxialitatea dintre aceste canale micsoreaza sectiunea de trecere a uleiului, marind astfel rezistenta hidraulica si micsorind debitul de ulei Schema acestui lant de dimensiuni se compune din: dimensiunea C4 de la axa' canalului din capac pina la axa gaurii capacului destinata trecerii surubului, dimensiunea C2 de la axa gaurii capacului pina la axa surubului in corp, dimensiunea C4 de la axa surubului pina la axa gaurii de alimentare din corp si dimensiunea de inchidere Ae intre axa canalului din capac si axa canalului din corp Se men- Fig 9 22 Lantul de dimensiuni pentru sertarul din fig 9 21 tioneaza ca pe portiunea filetarii surubului dezaxarea intre acesta si gaura filetata din corp este considerata zero, deci C3=0 ' 108 3 Asigurarea fixarii capacului de corpul sertarului Daca dimensiunile suruburilor si ale alezajelor in capac si in corp sint corecte, atunci cu unul din suruburi, de exemplu cu cel din dreapta, se poate fixa capacul de corp introducerea surubului al doilea va fi insa posibila numai in cazul cind necoaxialitatea dintre axa surubului insurubat in corp si axa alezajului corespunzator din capac nu va depasi jumatate din jocul existent intre surub si alezajul din capac Din aceasta cauza dimensiunea de inchidere Дв a lantului de dimensiuni В care asigura fixarea prin suruburi a capacului de corp va fi distanta dintre axa alezajului de fixare din capac si axa surubului respectiv, fixat in corp Lantul de dimensiuni В se va compune din: Bt — distanta intre axele alezajelor de fixare ale capacului, B2 — distanta dintre axa alezajului din dreapta a capacului si axa surubului respectiv, B4 — distanta dintre axele suruburilor si Дв — dimensiunea de inchidere Ca si in cazul precedent B3 = C'3=0 Se mentioneaza ca la determinarea tolerantei dimensiunii de inchidere este necesar sa se ia in considerare cazul cel mai nefavorabil si anume jocul minim intre surub si alezajul din capac 9 3 2 imbinarea dintre doua sau mai multe piese CU AJUTORUL NiTURiLOR, sURUBURiLOR SAU PREZOANELOR Pozitia axelor alezajelor si arborilor asamblati, avind un ajustaj cu joc, este prezentata in fig 9 23, a Dimensiunile efective sint notate cu A pentru alezaje, cu В pentru arbori, cu Д pentru marimea jocului, iar marimea dezaxarii, adica distanta intre axa alezajului si cea a arborelui este notata cu "e" Se traseaza lantul de dimensiuni, fig 23, b, care reprezinta legatura intre marimea dezaxarii e si marirea jocului Д —-Ье+ —=В+Д 2 2 de unde 109 intrucit din fig 9 23, a rezulta ca Fig 9 23 Asamblarea axelor si alezajelor se obtine В A — — — — —e 2 2 s" e=(—е)+Д sau in final Д=2е е=0,5Д (9 14) Pentru obtinerea interschimbabilitatii totale este necesar sa se asigure jocul minim (cazul cel mai nefavorabil), adica e=0,5A mm (9 14, a) 110 in consecinta s-a stabilit ca marimea admisibila pentru dezaxarea intre axa arborelui si alezajului este egala cu jumatatea jocului de asamblare in cazul unor tolerante date pentru arbore si alezaj dezaxarea maxima posibila va corespunde asamblarii cu jocul maxim, iar dezaxarea minima dezaxarii cu jocul minim adica p n г;л — A-max  cmax— p A r,A Amin— Bmltx cmin — " Pe fig 9 23, c este reprezentata pozitia axului unui arbore ce trece prin doua alezaje, diametrul arborelui fiind maximum posibil pentru alezajele prezentate Deplasarea axelor alezajelor fata de axa arborelui este pentru alezajul de sus si e2 pentru alezajul de jos Deplasarea ambelor axe ale alezajelor va fi egala cu e1- - e2, deci egala cu suma dezaxa-rilor axelor ambelor alezaje fata de axa arborelui comun, Cum rezulta din relatia 9 14 marimea dezaxarii intre fiecare alezaj si arbore este egala cu jumatatea jocului intre arbore si alezajul dat Deci dezaxarea intre doua alezaje, prin care urmeaza sa treaca un arbore, nu trebuie sa depaseasca jumatate din suma ambelor jocuri, adica: е=0,5(Д1+Д2) (9 15) Jocurile intre arbore si alezaje pot fi considerate drept "compensatori" de deplasare intre axele alezajelor si axele arborilor facind posibila asamblarea arborelui cu alezajele Marimea jocurilor necesare pentru compensarea dezaxarii, se determina pe baza relatiilor (9 14) si (9 15) in cazul imbinarii a doua piese cu ajutorul unor nituri, suruburi sau prezoane, tolerantele vor fi stabilite dupa cum urmeaza: — imbinare cu suruburi (fig 9 24, а) ЗЛ=±Д (9 16) — imbinare cu prezoane (fig 9 24, b) 3L = ±A (9 17) 111 Fig 9 24 imbinare cu suruburi si prezoane: a — cu suruburi; Ъ — cu prezoane Fig 9 26 Cotare in scara Fig 9 27 Cotare combinata — imbinare cu mai multe alezaje cotate in lant (fig 9 25) pentru suruburi 8 г= — n — 1 (9 18) pentru prezoane SL<= — n-l — imbinare cu mai multe alezaje cotate in scara (fig 9 26) pentru suruburi (9 19) 8Іч=Д (9 20) pentru prezoane mai 3 г=0,5Д (9 21) multe alezaje folosind metoda com- — imbinare cu binata (fig 9 27) Comparind relatiile (9 19) se constata ca la n=3 ambele metode de cotare in lant si in scara permit folosirea unor tolerante identice incepind de la n=4, metoda in lant devine mai putin economica, intrucit pretinde o toleranta mai mica decit in cazul metodei in scara Cind numarul orificiilor creste si mai mult si distanta intre orificiile extreme devine mare, atunci si metoda in scara nu mai este economica intrucit erorile de prelucrare si de cazul acesta se recomanda a treia metoda, metoda combinata (9 18) si (9 20) precum (9 17) si masurare cresc considerabil in 9 3 3 STABiLiREA LANtULUi DE DiMENSiUNi PENTRU POZitiONAREA AXELOR UNOR ALEZAJE FAta DE SUPRAFAtA PLANa DE BAZa Fig 9 28 Cotarea fata de o baza Se analizeaza cazul a doua piese 1 si 2 (fig 9 28) care au o baza comuna fata de care sint cotate ambele alezaje in cazul acesta, aplicind rationamentele de mai sus, va rezulta 8 — Tolerante si ajustaje, voi ii 113 L^max ^imin— ^Zmin) "4e si • 8-^i-b ЗЬ2—4е=2Дтіп Daca dimensiunile nominale L sint egale se va putea nota 8Li= SL2= 8L si relatia 8L=Amin (9 22) adica toleranta distantei dintre axa unui alezaj de la suprafata plana de baza este egala cu jocul minim intre alezaj si arbore Atunci cind bazele pentru piesele asamblate- nu coincid (fig 9 29), iar distanta intre aceste baze este limitata de dimensiunile Amax si Amin, trebuie sa fie satisfacuta conditia: Атал Amin 2Amin Toleranta distantei dintre axa unui alezaj si suprafata de baza va fi determinata de relatiile Fig 9 29 Cotarea fata de doua baze, atunci cind 8L1 — 8L2=8L rezulta: 8Ь==Дт<п J-'lmaxA Lzmax — Amin =2e Amax ( ^iminA"- І ^2тіп) —2cj Adunind expresiile de mai sus se obtine ( ^imax  -^lm in) 4? Ч (-^2тах L‘2min) "Ь A(Amax ACT^n) =4e sau [ 8Li 4  8L% 4? 8 A = 4e 8L1-B 8Ьа=2Дтіп — SA, SA 2 (9 23) 114 adica tolerantele distantelor de pozitionare ale axelor unor alezaje fata de doua baze este mai mica decit toleranta distantelor de pozitionare fata de o singura baza cu 1 2 din toleranta 8 A a dimensiunii A care reprezinta distanta intre cele doua baze 10 METODA PRESCRiERii TOLERANtELOR PE BAZA TEORiEi PROBABiLiTatiLOR Asa cum s-a aratat in capitolele anterioare, in timpul executarii pieselor rezulta o dispersie a dimensiunilor obtinute prin prelucrare si deci este posibil sa se utilizeze teoria probabilitatilor la calculul lanturilor de dimensiuni Prin aceasta metoda se poate obtine largirea cimpurilor de toleranta a dimensiunilor componente Piesele cu tolerantele majorate vor fi folosite in cursul montajului ca si cele avind dimensiuni care asigura interschimbabilitatea completa, nefiind sortate sau corectate Pe baza teoriei probabilitatii se va putea obtine precizia necesara pentru dimensiunea de inchidere in cele ce urmeaza se vor da unele notiuni de baza din teoria probabilitatilor, necesare pentru intelegerea metodei de prescriere a tolerantelor pe baza statistica Se vor analiza caracteristicile erorilor intimplatoare la un lot de 200 arbori cu diametrul de 12 mm, prelucrati prin rectificare Diferenta intre dimensiunile maxime si minime masurate va determina intervalul de imprastiere a dimensiunilor reale R in cazul de fata abaterea limita admisa fiind — 0,08 mm rezulta R=dmax —dmiH=12—11,92=0,08 mm=80pm intervalul total de imprastiere se subimparte in intervale in cadrul carora se face gruparea pieselor cu dimensiuni efective apropiate Se recomanda ca in limita posibilitatilor numarul intervalelor sa nu fie mai mic decit 6 Numarul pieselor ce fac parte din acelasi interval se numeste frecventa si este notat cu nt Valoarea mediei aritmetice (x)a dimensiunilor efective - Xj+Xa+ - Xn 8* 115 este raportul dintre suma dimensiunilor efective ale pieselor si numarul lor Determinarea valorii mediei aritmetice x pentru un numar mare de piese grupate pe intervale se face dupa relatia х1Пі+х2п2 + : хкПіс ys r 2< Лі + Па+ -т fei ‘ N (10 1) unde к este numarul intervalelor iar nv n2—nk numarul pieselor din intervalele respective Cum rezulta din tabelul 10 1 media aritmetica x, care in exemplul citat este de 11,96 mm, defineste pozitia centrului gruparii sau centrului de dispersie a marimilor intimpla-toare Cu cit metoda de prelucrare va fi mai putin precisa cu atit intervalul de imprastiere va fi mai mare si cu atit impartirea erorilor restante Tabelul 10 1 intervalele dimensiunilor efective in mm xi Erorile in mm Frecventa nt (numarul pieselor in intervalul respectiv) Frecventa relativa 2* N 11,92 -0,04 2 0,01 11,92-11,93 -0,03 6 0,03 11,93-11,94 -0,02 20 0,10 11,94-11,95 -0,01 48 0,24 11,95-11,96 0 00 56 0 28 11,96-11,97 + 0,01 34 0,17 11,97-11,98 + 0,02 20 0,10 11,98-11,99 + 0,03 12 0 06 11,99-12,0 + 0,04 2 0,01 x=ll,96 Г+0,101 L-0,10j N=200 V = 1 z ^ N mai pronuntata va fi diferenta intre dimensiunile extreme si media aritmetica; cu cit prelucrarea va fi mai precisa cu atit intervalul de imprastiere va fi mai mic, iar dimensiunile vor fi grupate aproape de dimensiunea medie aritmetica 116 Curba empirica de Prin scaderea din dimensiunile efective rrf a dimensiunii medii ic, care este considerata ca dimensiunea cea mai probabila a pieselor receptionate, se determina valoarea erorii reziduale: Ѵі=Хі — x Dispersia marimilor este scoasa in evidenta mai bine prin intermediul histogramei, compusa din dreptunghiuri, sau prin curba empirica de repartitie Atit histograma cit si curba empirica sint intocmite pe baza datelor din tabelul 10 1 si sint aratate in fig 10 1, a Pe axa absciselor sint trasate erorile reziduale in mm, iar pe axa ordonatelor numarul pieselor Pentru fiecare interval de erori se traseaza fie dreptunghiuri in cazul histogramelor, fie drepte verticale in cazul curbei empirice, proportionale cu numarul pieselor (2, 6, 20 2) Repartitia marimilor intimplatoare, corespunde in multe cazuri legii distributiei normale (legea lui Gauss), definita prin relatia (10'2) unde: у este densitatea de frecventa; e — baza logaritmilor naturali; x — marimea intimplatoare; o — abaterea medie patratica a marimilor intimplatoare Curba teoretica are forma simetrica de clopot (fig 10 2) si caracterizeaza marimile continue (marimi care pot lua orice valoare intre anumite limite, de exemplu erorile dimensionale rezultate din procesul de prelucrare), in timp ce curba empirica si histograma caracterizeaza distributia marimilor discrete (marimi care pot avea numai valori bine determinate ca de exemplu dimensiunile efective ale arborilor) inlocuind in relatia (10 1) frecventa relativa cu probabilitatea ydx, iar semnul S cu semnul t, se va obtine 118 expresia pentru media aritmetica a marimilor intimplatoare in intervalul de ia pina la x2 Fig 10 2 Variatia formei curbei de repartitie si a intervalului de imprastiere functie de c (10 3) Abaterea medie patratica a pentru distributii discontinue (discrete) este  "  (ii—a)‘+(xi—?)* ••+(x" x)* V N adica, radacina patrata din media aritmetica a patratelor erorilor reziduale sau unde — este frecventa relativa N Abaterea medie patratica a pentru distributii continue este: (x — x)2ydx (10 5) 119 Pentru cazul analizat mai sus (tabelul 10 1), folosindu-se relatia (10 4) va rezulta °=V(-0,04)2x0,01+(-0,03)2x0,03 + ,(0,04)2x0,01 " "0,015 mm Dispersia marimjlor intimplatoare se caracterizeaza de asemenea si prin valoarea a2, denumita dispersia D2(x) in tabelul 10 2 sint trecute valorile abaterilor efective ale diametrului unei piese Determinarea s-a efectuat la un Repartitia marimilor inttmplatoare Tabelul 10 2 intervalele abaterilor dimensionale Frecventa "< Frecventa relativa N ", x n a? 2 i a 0- 10 2 0,017 10 50 10— 20 5 0,042 75 1 125 20- 30 7 0,058 175 4 375 30- 40 11 0,092 385 13 475 40- 50 15 0,125 630 28 350 50- 60 17 0,142 990 54 450 60- 70 19 0,158 1 235 80 275 70- 80 17 0,142 1 275 95 625 80- 90 15 0,125 1 275 108 375 90-100 8 0,066 760 72 200 100-110 4 0,033 420 44 100 A = 120 n, S—=1 N Sn,x,=7 230 Sn(x2=502 400 Observatii: 1 intervalul de imprastiere R=101 pm 2 Valoarea medie a abaterilor Sn x, 7 230 x= - = =60,2 pm N 120 valorii medii fata de mijlocul cimpului de toleranta ai=60,2-50,5 = 9,7 pm 3 Abaterea 4 Dispersia 5 Abaterea — x' n2 A 2 ' i , 502 400 D (x)= -x2= -60,2=557 A 120 medie patratica: 23,6 pm 120 lot de І20 piese, iar toleranta diametrului este de 110 pm Tabelul si observatiile de sub tabel cuprind elementele statistice calculate, prin care se caracterizeaza repartitia erorilor respective, repartitia fiind reprezentata in fig 10 1, b Forma curbei de repartitie si intervalul de imprastiere sint caracterizate prin abaterea medie aritmetica a marimilor intimplatoare (fig 10 2, <т, Gj, ст2)- Cu cit a este mai mare cu atit mai mult predomina erorile mai mari (in valoare absoluta), precizia de prelucrare fiind mai mica, iar cu cit o este mai mica cu atit mai mult predomina erorile mai mici, precizia de prelucrare fiind mai mare Erorile sistematice constante intilnite in cadrul lotului, care provoaca deplasarea centrului gruparii in directia absciselor, nu influenteaza forma curbei (vezi cap 1) Erorile, supuse unei anumite legi (de exemplu cele determinate de uzura cutitului) in cazul intocmirii curbei de repartitie conform celor aratate mai sus, influenteaza forma acestei curbe Ramurile curbei repartitiei normale se intind spre infinit apropiindu-se asimptotic de axa absciselor, intrucit dupa legea lui Gauss erorile intimplatoare se intind teoretic intre + oo si — со Suprafata limitata de curba si axa absciselor considerata ca 1 sau 100%, se defineste prin relatia urmatoare + oo a? —= C e 2a2 dx=l (10-7) O['2- J — 00 intrucit functia de sub integrala este para, iar curba este simetrica fata de axa у se poate scrie -t-oo a?2 —C e 2a2 dx=0,5 (10 8) аѵ2тс J ’ o inlocuind valoarea marimii intimplatoare x cu expresia — =z si limita de integrare prin — vom avea: а ‘ s X —C e 2o2dx=0 —) • (10 9) g 2t J io   r o 121 intrucit — rezulta ca x=az si dx=ad" Facind inlocuirile respective in relatia (10 9) va rezulta z z2 vhS'’;d’"0W-* o (10 10) in tabelul (10 3) sint date valorile integralelor 0(z) calculate pentru un z in limitele de la 0,00 pina la 5 Folosind acest tabel se poate determina probabilitatea cu care marimea intimplatoare exprimata prin z=—se afla in limitele a unui interval ±zcr Astfel din tabel rezulta ca 0(3) = =0,49865 ssO,5 sau 20(3)=O,9973 Deci cu o probabilitate foarte apropiata de unu se poate afirma ca eroarea reziduala vb care este o marime intimplatoare, nu va depasi limita de + 3n Suprafata limitata de curba si axa absciselor in afara limitelor ±3<r este egala cu 1—0,9973=0,0027 din suprafata totala a curbei si este asezata simetric cu cite 0,00135 sau 0,135% de fiecare parte a curbei (fig 10 3) Fig 10 3 Determinarea probabilitatii unei marimi intimplatoare pe baza curbei de repartitie Daca centrul lotului din distributia data se afla pe axa de simetrie din curba lui Gauss, atunci folosindu-se de 0(z) din tabelul 10 3 se poate stabili, ca de exemplu 0,27% 124 din piesele lotului au erori ce depasesc ±3o; 4,56% depasesc ±2cr si 31,74% depaseste ±a in general procentul pieselor A%, care au o abatere ce depaseste ±za poate fi determinat din relatia A% = [O,5-0(2)]x2xlOO intervalul de imprastiere a erorilor R я ±3o=6cr in cele ce urmeaza se vor intilni si coeficientii a( si kt care reprezinta: af — coeficientul de asimetrie relativ care caracterizeaza deplasarea valorii medii x fata de mijlocul cimpului de toleranta considerat S — fiind toleranta До| — fiind mijlocul cimpului de toleranta kt — coeficientul de imprastiere relativa , 6a , 3a A =— sau A4 =— Bt 8 unde 3 =  f — jumatatea tolerantei piesei, daca intervalul de imprastiere R, este egal cu toleranta piesei La determinarea tolerantei de prelucrare este necesar sa se tina seama nu numai de intervalul de imprastiere R ci si de deplasarea centrului gruparii de pe curba de repartitie provocata de erorile sistematice, adica (Ю 11) in acest fel toleranta pentru prelucrarea piesei va fi determinata din necesitatea de a compensa atit erorile intimplatoare cit si erorile sistematice de prelucrare, daca acestea nu pot fi eliminate Pe baza tolerantelor stabilite se va alege procesul tehnologic de prelucrare pentru piesa, 125 astfel ca precizia economica sa fie in concordanta cu aceasta toleranta Acest principiu de stabilire a tolerantelor este cunoscut sub denumirea principiul tehnologic Din teoria probabilitatilor rezulta ca in cadrul tuturor legilor de repartitie a erorilor intimplatoare ale dimensiunilor componente suma acestor erori, care reprezinta erorile dimensiunii de inchidere, va fi de asemenea o eroare intimplatoare, supusa unei anumite legi de repartitie intre erorile medii patratice a unui lant de dimensiuni in cazul unei repartitii normale exista relatia: '(10 12) iar intre toleranta fiecarei dimensiuni componente Зл4 si abaterea medie patratica corespunzatoare: ^4=6<тл< sau (10 13) 1 0 - 6 si in mod^analog, pentru dimensiunea de inchidere N: SN—6a v gaV='J-8N (10 14) !i6 inlocuind valorile <тл< si sN in relatia (10 12) si reducind — rezulta 6 (10 15) Relatia (10 15) a fost stabilita pe baza urmatoarelor ipoteze: erorile dimensiunilor componente precum si eroarea dimensiunii de inchidere sint supuse legii de repartitie normala; centrul gruparii coincide cu mijlocul cimpului de toleranta si intervalul de imprastiere este egal cu marimea tolerantei 126 in urma influentei concomitente a erorilor sistematice si a celor intimplatoare centrul gruparii poate sa nu mai coincida cu mijlocul cimpului de toleranta (fig 10 4 si fig 10 5), iar intervalul de imprastiere cu marimea toleran- Fig 10 5 Deplasarea mijlocului cimpului de toleranta Fig 10 4 Deplasarea centrului gruparii curbei empirice de repartitie fata de dimensiunea nominala tei in cazul acesta distanta centrului gruparii curbei empirice fata de cota nominala a piesei poate fi exprimata prin marimea: Х<=Д0А1-]-а((10 16) unde: Де4( este deplasarea mijlocului cimpului de toleranta fata de valoarea nominala a dimensiunii componente respective; a( — coeficientul de asimetrie Sa Pe fig (10 4) se vede ca a4—- reprezinta deplasarea centrului gruparii fata de mijlocul cimpului de toleranta Pentru a putea determina toleranta dimensiu nii de inchidere pentru orice lege de repartitie a erorilor intimplatoare, in relatia (10 15) se mai introduce un coeficient de imprastiere relativ (Kt), care caracterizeaza in ce masura legea de 127 Tabelul 10 4 Legile de baza de dispersie a abaterilor in productie Nr tip C aracteristica legii de repartitie Curba repartitiei Parametrii curbei dispersiei i Legea normala a dispersiei, coincizind cu cimpul tolerantei Л S, 2 6J2 Coeficientul ii idem depasind limitele tolerantelor in ambele limite -xf 5t 2 6i 2 X Л, Л 1 3 5 10 0,07 0,17 0,21 0,44 0 0 0 0 1,21 1,26 1,44 1,55 Tolerante si ajustaje, voi ii w a Observatii: 1 bi 2 — jumatatea cimpului tolerantei 2 a 2 — rebut nerecuperabil in % 3 b — lucrari suplimentare pentru remediere rebut in % repartitie a erorilor dimensiunii i difera de legea de repartitie normala in acest caz relatia (10 15) devine: 8N=1  "f SA" (Ю 17) 1 г = 1 Valorile orientative ale coeficientilor a4 si Kt sint date pentru legile de baza, in tabelul 10 4 Asa cum rezulta din acest tabel, in cazul unei repartitii normale, cind centrul gruparii coincide cu mijlocul cimpului de toleranta, iar intervalul de imprastiere este egal cu cimpul de toleranta Kt = ^ = 1 8 Procedind analog se poate stabili relatia de calcul pentru aflarea marimii deplasarii centrului gruparii erorilor intimplatoare pentru dimensiunea de inchidere, exprimata functie de dimensiunea nominala m t X nA X A0N =   ДОАІ М+"І—^)-  AoAim-bas —*) (10 18) i=i  2 ' г-д 2   si abaterile limita practice pentru dimensiunea de inchidere, -g(ДоЛя + a<±7^ 2 SA*K‘• (10-19) in relatiile (10 18) si (10 19) s-au folosit notatiile: Д"ѵ — abaterea limita practica de la valoarea nominala a dimensiunilor de inchidere; A0 v — deplasarea centrului gruparii erorilor intimplatoare ale dimensiunii de inchidere fata de valoarea nominala a acestei dimensiuni; SN — toleranta dimensiunii de inchidere; 130 — deplasarea mijlocului cimpului de toleranta fata de valoarea nominala a dimensiunii componente respective care contribuie la marirea (Д0АІМ) sau la micsorarea (ДОАШ) dimensiunii de inchidere Eficacitatea utilizarii principiilor teoriei probabilitatii in vederea calculului lanturilor de dimensiuni se poate constata in cazul exemplului ce urmeaza Presupunem ca lantul de dimensiuni are pentru dimensiuni componente avind tolerantele: 8A1=8A2=8A3=8A4 Conform relatiei (10 15) dimensiunea de inchidere va avea toleranta: 3N='  43Ai2 = 23Ai de unde 3 1; = — 3N 2 Toleranta dimensiunii de inchidere calculata pe baza de maximum si minimum va fi insa egala, conform relatiei (9 8) cu: SN= SAi+ SA2+ 8A3+ 3A4=43A  de unde 3A4 = — 8N 4 Din acest exemplu rezulta ca pe baza teoriei probabilitatilor se poate obtine aceeasi toleranta a dimensiunii de inchidere folosind tolerante de doua ori mai mari pentru dimensiunile componente decit in cazul solutionarii pe baza metodei maximum si minimum Trebuie insa mentionat ca in cazul adoptarii unor tolerante obtinute pe baza teoriei probabilitatilor exista riscul ca 0,27% din dimensiunile de inchidere obtinute prin asamblarea elementelor sa depaseasca limitele tolerantei prescrise Pentru determinarea dimensiunii de inchidere este indicat sa se procedeze in felul urmator: se determina valoarea nomi- 9* 131 nala N a dimensiunii de inchidere pe baza relatiei (9 1), apoi valoarea 3'V pe baza relatiei (10 15) si A0N si AnN pe baza relatiilor (10 18) si (10 19) Exemplul 1 Pentru un arbore in trepte, fig 10 6, este necesar sa se determine valoarea nominala a dimensiunii de inchidere N, toleranta respectiva si abaterile limita Fig 10 6 Determinarea dimensiunii de inchidere la un arbore Legile de repartitie ale abaterilor dimensiunilor componente nu sint indicate Se presupune ca abaterile acestor dimensiuni sint supuse legii de repartitie normala, ca intervalul de imprastiere se inscrie complet in cimpul de toleranta, iar curbele de repartitie sint simetrice fata de mijlocul cimpului de toleranta Deci cazul de fata corespunde in totul cu tipul i din tabelul 10 4, caracterizindu-se prin: af=0 si K(=l Rezulta ca: — Valoarea nominala a dimensiunii de inchidere determinata dupa relatia (9 8) va fi: N=60 — 40=20 mm — Toleranta dimensiunii de inchidere determinata pe baza teorie probabilitatii dupa relatia (10 17) este 8N = V(50 • l)2 + (40 -l)2 - 64 pm in cazul folosirii metodei maximum si minimum rezulta 8 V = 50 + 40 = 90 pm, deci cu 26 pm respectiv 40% mai mult Daca lotusi toleranta dimensiunii de inchidere poate fi mentinuta la 90 pm, atunci pe baza teoriei probabilitatilor tolerantele dimensiunilor componente ar fi putut fi mult largite Se vor calcula abaterile limita ale dimensiunii de inchidere Folosind relatia (10 18) se va determina distanta centrului de grupare fata de cota nominala 50 T + 50 0 - 2 ДЛ = 40 40 Y] - — +0 • — 11 = 4-45 132 iar pe baza relatiei (10 19) abaterile limite superioare si inferioare ale dimensiunii de inchidere: = 45 + 64 2 = 77 pm; 8N( = 45 - 64 2 = 13 pm in consecinta dimensiunea de inchidere determinata pe baza teoriei probabilitatilor va fi: Ѵ=9л+о,отт mm -'u + 0,013 Exemplul 2 Pentru comparatie cu problema 4 din capitolul 9 se va calcula acelasi lant de dimensiuni, (fig 9 18) utilizind insa teoria probabilitatilor Datele initiale sint: — Valorile nominale ale dimensiunilor componente: A1=3; Aa=42; Aa=3; A4=18; A5=31; A =100 — Valoarea nominala a dimensiunii de inchidere V = 0 — Abaterile dimensiunilor componente Dimensiunea Л2 A3 A a5 A Abaterea superioara As 0 0 0 0 0 0 Abaterea inferioara Ai -0,04 -0,10 -0,04   1 -0,07 -0,10 -0,14 in lantul de dimensiuni analizat, (fig ) 9 18 numai Ae contribuie la marirea dimensiunii de inchidere, celelalte contribuie la micsorarea acestei dimensiuni Se presupune ca pentru acest exemplu nu sint indicate legile de repartitie ale dimensiunilor in consecinta se va considera ca este o distributie normala, care se inscrie total in cimpul de toleranta si care este asezata simetric fata de mijlocul cimpurilor de toleranta ale dimensiunilor in cazul acesta coeficientii sint alesi dupa tabelul 10 4 si anume a( = 0, К,=1 pentru toate erorile ivite initial Concomitent cu solutionarea acestei probleme se va lua in considerare si posibilitatea largirii! tolerantei la dimensiunea de inchidere, introducind in calcul un coeficient de siguranta unde este jumatate din valoarea absoluta a cimpului de toleranta a dimensiunii corespunzatoare; Aora — coordonata mijlocului cimpului de toleranta a dimensiunilor ce micsoreaza; AoM — idem pentru cele ce majoreaza 133 Rezulta deci: "-Dimensiunea •41  4 a A ^6 m si ^oM -0,02 -0,05 -0,02 -0,035 -0,05 -0,07 8i 0,02 0,05 0,02 0,035 0,05 0,7 Folosind relatia de mai jos, derivata din relatia (10 19) Д, ѵ— —2Дога±Н V S8;a (10 20) rezulta: ДяЛГ= - 0,07 + 0,02 + 0,05 + 0,05 + 0,02 + 0,035 + 0,05 ± , zi q a oV0,022 + 0,052+0,022 + 0,0353 + 0,052 + 0,072  " , ±(1,8—0,8-1 i у 0,02+0,05 + 0,02+0,35 + 0,05 + 0,07   X V 0,022 + 0,052 + 0,022 + 0,352 + 0,052+O,O72 =   0,10   = 0,105 ±1(1,8-0,8 xO, 10=0,105±(l,8-0,8 X0,408) xO, 10 = V 0,245  4 ' =0,105±l,47x0,l=0,105±0,147 si deci: A"w(s)=0,105+0,147=0,252 mm Д"я(г)=0,105-0,147=-0,042 mm in mod practic toleranta dimensiunii de inchidere va fi- 0,252—(—0,042)=0,294 mm Abaterile dimensiunii de inchidere fiind prevazute in limitele de 0,1 si 0,3 mm cu o toleranta de 0,2 mm compensarea minima va fi de: 0,294-0,2 = 0,094 mm in loc de 0,29 mm rezulta in exemplul 4 din cap 9 in cazul cind in calculul lanturilor de dimensiuni nu este folosit coeficientul de siguranta H atunci abaterile limita ale dinemsiunii de inchidere vor fi: Д""(5)=0,105 + 0,10=0,205 mm si Д"л(()=0,105-0,100=0,005 mm in cazul acesta compensatia minima, daca se porneste de la abateri identice va fi zero: 0,2 —0,2=0,0 mm 134 Tabelul 10 5 Coeficientii de imprastiere relativa in functie de procentul de risc Procent de risc Coeficientul de imprastiere Procent de risc Coeficientul de imprastiere 0,3 1,25 Kt 3,0 0,72 Kt 0,05 1,18 K, 4,0 0,68 Kt 0,08 1,11 Kt 5,0 0,65 K{ 0,16 1,05 K, 6,0 0,62 K, 0,27 1,00 K: 7,0 0,60 Kt 0,60 0,89 K, 8,0 0,58 Kt 1 0 0,85 Kt 9,0 0,56 Kt 2,0 0,78 Kt 10,0 0,54 Kt Exemplul analizat contine un risc de 0,27% Prin marirea procentului de risc, alegind un coeficient Kt mai mare se poate ajunge la completa eliminare a compensarii in lantul de dimensiuni si in cazuri mai putin favorabile decit in exemplul de fata Tabelul 10 5 indica valorile coeficientilor suplimentari pentru cazurile cind se admite un risc mai marc si anume intre 0,03 si 10 ii iBLiOGRAFiE 1 Aparin, G Л , Goroih l i i P Dopuski i tchniceskie izmerenia; Moscova, Masghiz, 1975 2 Націи, L Tolerante si masuratori tehnice, institutul Politehnic Timi- soara, 1975 3 Balacsin, B D Osuovi tehnologhii maslnostroenia Moscova, Masino- stroenie, 1907 4 Beizelman, R D , Tlpkin, В V , Pereli, L ia Podsipniki Kacenia Edi- tia a 5-a Moscova, Masghiz, 1967 5 Draga, D Tolerante si masuratori tehnice Bucuresti, Editura didactica si pedagogica, 1976 6 ilicscu, D , Voda, V Statistica si tolerante Bucuresti, Editura tehnica, 1977 7 Raileanu, A Tolerante si control dimensional institutul Politehnic iasi, 1974 Я Ropion, R La cotation fonctionelle des dessins teehniques Paris, Dunod, 1961 9 Slaveanu, L Culegere de probleme si tolerante, ajustaje si calibre Bucuresti, Editura tehnica, 1975 10 Sturzu, A , s a indrumator practic uzinal de laborator pentru controlul preciziei de prelucrare in constructia de masini Bucuresti, Editura tehnica, 1976 11 septilici, R s a Controlul tehnic in constructia dc masini si aparate Bucuresti, Editura tehnica, 1969 12 Standarde de stat referitoare la tolerante 13 Lucrarile Comitetului tehnic iSO TC 3 "Tolerante" 14 Documentele de standardizare CAER privind tolerantele in constructia de masini 135